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CAPITULO 1. INTRODUCCION

Existen gran cantidad de actuadores para genera@opares de salida, tanto hidraulicos como
neumatico. Este tipo de actuadores ha llamadontecieente la atencion de algunos investigadores
para ser empleados como micro maquinas herramieitds trabajo se enfoca en el estudio de
actuadores o motores hidraulicos.

Los motores hidraulicos son dispositivos que trab@racias a la accion de un fluido que entrag sal
del motor, generando un par de salida debido efetitial de presion generado dentro del motor. La
velocidad de rotacién de la flecha de salida ddbmiidraulico dependeréa de la velocidad de entyada
salida del fluido hacia el motor. Este fluido hidiéo que genera tanto el par y velocidad de sal&gla
motor es por lo general un fluido viscoso, conifalfdad de evitar desgaste en los componentes
internos del motor por friccion. Este trabajo stoed en el estudio de motores hidraulicos de eragran
rectos.

Aunque el funcionamiento de este tipo de motoresimeple, la interaccion entre el fluido y los
engranes moviéndose a alta velocidad, el movimielelofluido a través de los claros, etc, hace
complicado el entendimiento de parametros impagtapara el disefio de este tipo de motores como
las presiones y potencia requerida para operamtusres, los estados de esfuerzos, las pérdidas de
presion, etc.

Recientemente, la investigacion de motores hidrésilha ganado importancia, como se describira en
el capitulo 3. Sin embargo, es poco lo que seestigado respecto a esfuerzos y pares reactivos e
motores hidraulicos.

En este trabajo se calcularon los pares reactiwvasstintas configuraciones de engranes para n®tore
hidraulicos para llevar a cabo analisis de esfigergosteriormente. El capitulo 2 describe las
configuraciones evaluadas al igual que los objstide este trabajo. Los célculos tanto de pares
reactivos como de esfuerzos en estas configuracsméevaron a cabo los capitulos 5 y 6, finalitzan
este trabajo con las conclusiones y el trabajoipatelen el capitulo 8.

Aunque no se llevo a cabo un analisis experimgratiad la comprobacion de resultados en este trabajo,
en el capitulo 7 se agregaron los planos paranégtwacion actual en el mercado y la que mejor
resultados mostré en este trabajo. También seyididhu propuesta para un banco de pruebas en este
capitulo.
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CAPITULO 2. PLANTEAMIENTO DEL PROBLEMA

2.1 BREVE DESCRIPCION

Los procesos de manufactura de micro-partes, cbgnoas monedas, flechas y engranes para material
electrénico y quirdrgico, etc., requieren motorestamafo reducido. Actualmente existen motores
eléctricos de tamafio reducido que son ideales ocusedequiere control preciso de movimientos. Sin
embargo, se ha encontrado que, al reducir las diomes de estos motores también existe una
reduccién de su eficiencia. Por lo que son solaenétites para materiales relativamente blandos.
Ademds, se ha encontrado que estos motores ebéctiEn registrado aumentos considerables de
temperatura durante operacion, lo que tambiénteesul variacion indeseable de pares de salida y
cortes no uniformes de material.

El Centro de Ciencias Aplicadas y Desarrollo Teégmo de la UNAM (CCADET) ha investigado el
desempefio de motores eléctricos de tamafio redacido micro herramental. Durante operacion se
reportaron los problemas antes mencionados con resoteléctricos. Como posible solucion, el
CCADET ha propuesto el uso de motores hidraulicoeymaticos de tamafio reducido como otras
alternativas a los motores eléctricos. Este tipmdeores no reduce su eficiencia al reducir su feoma
Existen trabajos ya realizados por el CCADET respex motores neumaticos, los cuales se
mencionaran en el siguiente capitulo. Los motdrdsaulicos de engranes externos estan siendo
estudiados con el objetivo de ser usados en etofutomo otra alternativa para micro-maquinas
herramientas.

Para iniciar el disefio de motores hidraulicos cogranes externos para la aplicacion antes

mencionada, se requiere primeramente un entendon@mpleto de las fuerzas reactivas durante

operacion de estos motores al igual que la infiiaede pardmetros geométricos en estas fuerzas
mencionadas y estados de esfuerzo.

Este trabajo se enfoco precisamente en el estedliongacto del tamafio y nUmero de engranes en las
fuerzas reactivas y estados de esfuerzo. Tamb&pdaible cuantificar el impacto de los parametros

antes mencionados en la potencia requerida pagdipstde motores. Las fuerzas, pares reactivos y
estados de esfuerzo en cada engrane fueron casupsta condiciones de operacion, cuando los

motores han alcanzado el estado estable. Las comekc de arranque de los motores no fueron

consideradas. Es importante mencionar que lasdsaeactivas y esfuerzos pueden ser mayores en
esta Ultima condicién de operacion mas que en camdis de estado estable, debido a las fuerzas
inerciales de los engranes. Por lo tanto, se remaiai que para futuros estudios de los estados de
esfuerzo en estos motores, se consideren estaaguer

La metodologia empleada para el célculo de lag#sey pares reactivos en los engranes se bass en lo
principios basicos de mecanica de fluidos respgcontinuidad, arrastre y viscosidad. Las refeemnci
principales en las que se baso la metodologia ada @e la literatura [] y algunos estudios pudulias
respecto a optimizacion y disefio de bombas y metbeesngranes externos [].

Principalmente existen fuerzas reactivas en losageg por arrastre en los dientes de los engrdnes a
estar en contacto con un fluido altamente densoapmrtiguamiento viscoso presentes en los claros
entre los engranes y las paredes internas dedaszgry finalmente, confinamiento de fluido hididul
entre dientes que entran en contacto durante tatictones de operacion.

El entendimiento fisico y mateméatico apropiado déo® pares reactivos antes mencionados fue
necesario para el calculo numérico de estos mis8e4devaron a cabo métodos analiticos y métodos
numéricos para el célculo de estos pares reactioes;uales, fueron insertados posteriormente a los
modelos de elementos finitos para el calculo deeesbs.
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El método usado para el calculo de esfuerzos eerigsanes de los motores fue elementos finitos, con
el programa ANSYS version 12. Se asumio que etldithidraulico usado en estos motores fue un
aceite de motor de alta viscosidad (SAE40). Estoat@bjetivo de eliminar esfuerzos por fricciodey

esta forma, simplificar los analisis.

Los analisis de esfuerzos mostraron que el hechisaleengranes mas grandes, 0 usar mas engranes en
un motor de engranes no significa necesariamepternrentar la capacidad estructural del motor, ya
que, al existir engranes mas grandes o usar erggyma@e grandes, se incrementaran también los pares
reactivos presentes en los motores; y por lo tas#gaequerird mayor presion hidraulica para atenuar
estos pares reactivos y lograr los mismo niveleopkracion que en configuraciones con menor
ndmero de engranes 0 engranes mas pequefios.

Las configuraciones de motores hidraulicos fuer@uadas bajos los siguientes escenarios_

1. 200 rpm de velocidad de salida, 1 Ib-in de gesalida

2. 400 rpm de velocidad de salida, 40 Ib-in dedeasalida

3. 900 rpm de velocidad de salida, 50 Ib-in dedeasalida.

Esto fue con el objetivo de encontrar el mejor cortgmiento estructural bajo escenarios de bajy par
baja velocidad, medio par y media velocidad y p#pcon alta velocidad.

Otro objetivo en este estudio fue optimizar el thong nimero de engranes en motores hidraulicos
para obtener valores de esfuerzos menores y recdamema configuracion con mejor capacidad
estructural de 7 configuraciones evaluadas. (Defimbs en este trabajo capacidad estructural a la
cualidad de configuraciones de motores hidraulidespresentar esfuerzos menores que aquellos
presentes en otras configuraciones)

Las configuraciones que fueron evaluadas estrdotardge son las siguientes:

_ . | Namero de Ndmero de Dientes
Configuracién Enaranes ]
g Engrane 1 Engrane 2 Engrane 3 Engrane 4

1 2 13 13
2 3 13 13 13
3 4 13 13 13 13
4 2 15 16
5 3 13 14 15
6 3 14 15 16
7 4 13 14 15 16

Tabla 2.1 Configuraciones evaluadas estructurakenemieste trabajo.

La identificacion de cada configuracion (1 paradafiguracion de dos engranes con 13 dientes,& par
la configuracién de tres engranes con 13 dientdsie.litilizada como identificacion para el reporée d
este trabajo. En los siguientes capitulos se eefiecada configuracion como esta identificado en la
tabla 1.1.

Aunque este trabajo no incluyo la construccion mégbipos y un analisis experimental, si incluy@un
propuesta del disefio de un banco de pruebas,efiadde un motor de dos engranes con 13 dientes
(Configuracion 1) y un motor con 3 engranes del3y 15 dientes (configuracién 5).

Desde el punto de vista estructural, la config@mach resulté estar dentro de las mejores 3
configuraciones bajo los tres escenarios evaluaBos. esta razon, para un estudio futuro, se
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recomienda la caracterizacion de esta configuragibompararla con la caracterizacion de un motor
convencional, que seria una configuracion 1.

2.2 Objetivo General

Evaluacién del impacto del tamafio y nimero de ewgaobre las fuerzas reactivas y los estados de
esfuerzos presentes en un motor hidraulico de eegracon la finalidad de recomendar una
configuracion de engranes estructuralmente optuohaiza

2.3 Objetivos Especificos

» Evaluacion del impacto del tamafio y numero de emgan motores hidraulicos sobre las
fuerzas reactivas a velocidades de salida de 0@ rJ0n, bajo condiciones de estado estable.

» Evaluacion del impacto del tamafio y nimero de emgran motores hidraulicos sobre los
esfuerzos maximos presentes bajo condiciones@l@aapn de estado estable.

« Evaluacion del impacto del tamafio y nimero de emgan motores hidraulicos sobre la
potencia requerida para pares y velocidad de sdédas escenarios evaluados.

* Recomendacion de una configuracion 6ptima de eegrpara motores hidraulicos respecto al
namero de engranes y tamafio.

2.4 Alcance del Proyecto

» Investigacién de las fuerzas reactivas presentéssemotores hidraulicos de engranes externos
bajo condiciones de estado estable.

» Revision de los conceptos tedricos necesarios lparmetodologias de calculo de los pares
reactivos en los engranes de los motores hidr&ulico

* Andlisis de esfuerzos mediante elementos finitoslage 7 configuraciones de engranes
propuestos bajo los tres escenarios evaluados.

e Calculo de pares reactivos y esfuerzos de las gumaitiones evaluadas bajo los escenarios
evaluados.

* Andlisis comparativo de los pares reactivos totgessentes en las siete configuraciones
evaluadas a velocidades de salida de 0 a 1000 rpm.

* Andlisis comparativo de esfuerzos maximos en la¥igaraciones evaluadas bajo los tres
escenarios evaluados

* Proveer una configuracién de engranes recomendablie el punto de vista estructural.

2.5 Delimitaciones

» Este trabajo no incluyo la construccion de protegige los motores hidraulicos evaluados para
validacién de resultados y caracterizacion.

» Solamente fueron evaluadas condiciones de operatidestado estable. Las condiciones de
operacion transitorias (arranque) no fueron evasagzhra los célculos de fuerzas, esfuerzos y
potencia.

» La geometria de los engranes se basaron solamerté estandar aceptado por el AGMA
(American Gear Manufacturers Association). No savdl a cabo redisefios extras de la
geometria de los engranes.
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* ElI maximo numero de engranes incluidos en una gor#cion fue 4 y el engrane mas grande
evaluado fue de 16 dientes. Esta restriccion daidaefebido a que es recomendable optimizar

tamafo para micro herramental.

2.6 Métodos y Técnicas

» Investigacién acerca de la metodologia para caltagafuerzas y pares reactivos en cada motor
basandome principalmente en la literatura respectmecanica de fluidos y en estudios
publicados acerca de la interaccion de engranekibapantes.

e Calculo de los pares y torques reactivos usandodogtnuméricos y analiticos.

e Calculo de las presiones y esfuerzos usando ladoleigia de elementos finitos, mediante el
programa ANSYS Multiphysics version 12.
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CAPITULO 3. ANTECEDENTES

A pesar del hecho de que los motores hidraulicosngeanes externos son mecanicamente simples, la
interaccion que existen entre el fluido hidraulbom los dientes de los engranes y los claros delefro
sistema complican el disefio de estos mecanismoso Banto, se requiere un muy buen entendimiento
de la forma de operacion de este mecanismo dumnteroceso de disefio. Esto incluye un
entendimiento de la transferencia de energia, dogde la transmision, la accién de desplazamiento,
sellado, etc.

En los ultimos afios, el estudio de los parametuesmas influyen en el disefio de estos motores ha
sido de gran interés para muchos investigadores$iiid’[1] desarroll6 un analisis experimental de la
potencia que requieren distintas configuracionesmgores para su operacion. Patifio disefio y
construyo tres distintas configuraciones de mothiésulicos de engranes externos: un motor con dos
engranes (el mas comun actualmente), un motor resnengranes e igual nimero de dientes y un
motor con cuatro engranes pero de distinto didmetrmimero de dientes. Patifio concluyd que el
incremento de engranes en este tipo de motoresjuraria potencia del motor.

,.‘717" TE;,AlJ.L
‘ ‘ ‘ ./Vi‘ ‘ - :/_:i )
) |
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N G [ 77 =
‘ : g | |
T K’? = »
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Figura 3.1 Tres distintas configuraciones analiggota Patifio [1]

Wang et al [2] se enfoco en el redisefio del voluaermonfinamiento que existe entre dos dientes en
contacto, asi como también, el redisefio del areatdeceso del fluido dentro de este mismo volumen,
en bombas y motores hidraulicos de engranes exteMtang et al encontré que el ruido excesivo que
tienen estos motores se deben principalmente pidos de presion que se llegan a generar dentro de
este volumen confinado, obtuvo la funcion materaatjoe describe el diferencial de presion respecto
al angulo de rotacion de los engranes dentro demen confinado y llevo a cabo una optimizacion de
esta funcién con el método matematico de maximasinimos. Aumentd el area de retroceso y
redisefio el area de salida lateral del volumenicadd. Como resultado, logro disminuir la presion
dentro del area confinada al mismo tiempo, aumiengéficiencia del motor con estos cambios.
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Figura 3.2 Parametros que Wang et al [2] uso nauimtzar‘la Presion dentro del area confinada, y la
eficiencia del Motor.

De la figura 3.2, As se refiere al area lateral de salida del fluidéog se refiere al area de retroceso
del fluido. La siguiente figura muestra el aress/Standard y redisefiada:

02

—a— Current Design

——New Design

015

01

Area (mm*2)

0.0s

0 T T T T
-10 0 10 20 30

; Rotating Angle (deg)
Figura 3.3 Area de Retroceso del Fluido StanddRedisefiada por Wang et al.

Seetharaman [3] llevo a cabo andlisis huméricoxpem@mentales para determinar la perdida de
potencia a las que esta expuesto un par de engrangalmente sumergidos en aceite. Seetharaman
calculé las perdidas de potencia debido al arrass@so en las caras laterales de los engraries, a
esfuerzos cortantes del fluido dentro de las caédantre los engranes y al volumen confinado dentr
de dos dientes en contacto.

Seetharaman encontré que las perdidas de potematatas condiciones se deben principalmente al
volumen confinado entre dos dientes. El desarraliobién experimentos para validar sus célculos,
cuyos resultados coincidieron apropiadamente csr&lgulos numeéricos.
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Figure 3.4 a) Engranes Parcialmente Sumergidos agiteéAusados por Seetharaman para calcular
pérdidas de potencia. b) Resultados de PérdidBetacia Obtenidos por Seetharaman tanto tedricos
como experimentales.

Sistani [4] llevé a cabo mediciones experimentalesun engrane en funcionamiento, parcialmente
sumergido en aceite, usando el método de “Paititdge Velocimetry” (PIV). Con esto, el estudio la
dindmica e interaccién del engrane con el fluido.

Casoli et al [5] y Vacca et al [6] han desarroll&ddbajo para calcular las presiones requeridas pae

un motor y una bomba de engranes externos opetendiciones deseadas. También ha comprobado
sus resultados experimentalmente. Ellos tambiéntaarbién desarrollado un nuevo programa de
simulacion, basandose en una malla de elementibgsfipara calcular las presiones requeridas para
operar los motores, los diferenciales de presidrawes de toda la superficie interna del motor, los
esfuerzos a los que son sometidos los engraneslallo de picos de presion internos, calculo del
caudal requerido y hasta el desgaste que pueds kepercibir las superficies internas de la carcas
por posible contacto de los didmetros externo@slehgranes. Este software fue desarrollado pet en
Centro de Investigacion de Potencia Hidraulica MAKMMAHA FLUID POWER RESEARCH
CENTER). EIl nombre de este nuevo software de sionih de motores y bombas de hidraulicas de
engranes externos es “HYGESIim” (HYdraulic GEar nraeh Simulator).

p [bar]
25.0 50.0 75.0 100. 125. 150..

.
0.00 170.

Figura 3.5 Célculo de Diferenciales de Presion gde®nes en una Bomba Hidraulica de Engranes
Externos usando el Software HYGESim [6].
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Aunque la implementacion de este software es maignte (Finales de 2010, Inicios de 2011), ya
existen nuevos trabajos recientemente desarrollpdos la optimizacion del disefio de bombas y
motores hidraulicos.

Magnusson [7] llevo a cabo una investigacion acdecda influencia de los claros laterales entre las
paredes laterales de los engranes y las carcasks diferenciales de presion, y por lo tanto,ldzm

en la presion requerida y los esfuerzos que segpuézhjar a generar en los engranes asi como tambié
en los pernos. Todo esto para motores hidraulieosngiranes externos como de bombas hidraulicas
del mismo tipo. Magnusson establecio un claro &tde 45 micrometros para el desarrollo de sus
analisis. El ocupo el programa recién desarroll&6GESIim” para el estudio de la influencia de este
claro. Magnusson encontré que las presiones ralpgepara operar estos motores son altamente
sensibles a este claro. También encontré que sualdzlas esquinas laterales de los dientes de los
engranes, es decir, colocando un filete en estpsres, las presiones requeridas para operar @rmot
asi como los diferenciales de presion a travéode ¢l motor disminuian considerablemente. De tal
forma se optimizo el disefio de este tipo de motorediante este parametro.

Lubricating gap

Figura 3.6 Claro Lateral en los Motores HidraulidesEngranes Externos, Parametro usado por
Magnusson [7] para la optimizacion de Diferenciale$resion en Motores Hidraulicos.

Figura 3.7 Geometria del Diente de Engrane Redisepar Magnuson [7] para la optimizacion de
Diferenciales de Presion en Motores Hidraulicos.
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Figura 3.8 a) Distribucion de Presiones en un Mblidraulico con Engranes sin Filetes en los
Bordes del Diente. b) Distribucion de PresionesmeiMotor Hidraulico con Dientes de Engrane
que Incluyen el Filete.

De la figura 3.8 se observa como Magnusson logniidiuir los diferenciales de presién con un simple
redisefio de los dientes de engranes. Magnussoassedn el programa HYGESIim para evaluar su
propuesta.

En cuanto a otro tipo de alternativas para dedardal micro herramientas, Naranjo et al [8] disafid
motor neumatico de paletas como alternativa parditgin motores eléctricos en procesos de
magquinados con un potencial uso de éste motor emmaquinas y micro fabricas. La novedad de ese
motor disefiado por Naranjo et al es principalmehteso de paletas hechas de material auto lubeicant
y que es presurizado a través de una serie derag@e un eje con cavidades para mantener lagapalet
siempre en contacto con las paredes internas titbesy de esta forma, evitando el uso de resortes
Este motor fue caracterizado en términos de laciaddd y la potencia de salida.

El motor neumatico antes mencionado es parte destorzos que esta llevando a cabo el CCADET
(Centro de Ciencias Aplicadas y Desarrollo Tecnoldgde la UNAM) para desarrollar nuevas
alternativas como micro-maquinas herramientas lpaebricacion de micro partes (monedas, engranes,
ejes, partes en general para accesorios electsyratr). Ademas de el motor neumatico previamente
mencionado, en el CCADET se ha desarrollado unaosgentro de maquinado completo para la
fabricacién de micro-partes.
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CAPITULO 4. MARCO TEORICO

En éste capitulo se describen los conceptos tesugados para los analisis de esfuerzos.

Antes de describir los conceptos teoricos necesgaoa el calculo de pares reactivos que se generan
en los motores hidraulicos de engranes y el esladesfuerzos en éstos, se describirdn los motores
hidraulicos y el principio de operacion de ellos.

4.1 Motores Hidraulicos, Principios de Operacion

Existen varios tipos de motores hidraulicos. Ehgpio de operacion de todos éstos es el mismo. Un
fluido hidraulico es introducido dentro del motoreando un diferencial de presion considerablesentr
la cAmara de entrada y de salida del motor. E$teedcial de presion generara una fuerza que sera
convertida en un par por el mecanismo interno degbmPor lo tanto, entre mayor sea este diferéncia
de presién, mayor sera el par de salida en el motor

Como se ha mencionado, se requiere un difereneigirésion para operar cualquier tipo de motor
hidraulico. Sin embargo, una vez generado cualgiiferencial de presion, la velocidad de giro de la
flecha de salida no dependera de la magnitud tirkedicial de presidn generado dentro del motog, sin
de la cantidad de flujo que entra al motor respaktempo; es decir, el flujo volumétrico.

La velocidad de giro de la flecha de salida puedentuy baja; sin embargo, el par en la flecha de
salida puede ser muy alto. Esto seria provocadeldmcho de que el flujo volumétrico, o cantidad d
fluido que entra al motor por unidad de tiempo ey taja. Sin embargo, la magnitud del diferencial
de presién creada por este flujo volumétrico tajo,b@s muy alta. En el caso contrario, donde la
velocidad de la flecha de salida sea muy altapaelde salida muy baja, se deberia al hecho delque
flujo volumétrico es muy alto, sin embargo, el difecial de presion dentro del motor es bajo.
Concluyendo estos ejemplos, es posible decir quelteidad de giro de la flecha de salida depende
del flujo volumétrico hacia el motor, mientras lgar de salida generado dependera del diferencial
de presién dentro del motor.

Estos dos parametros (velocidad y par de salidedlaeionan con la potencia de entrada requerida pa
operar los motores hidraulicos; en otras palalgsotencia de la bomba u otra fuente que bombeara
fluido hidraulico hacia dentro del motor. Un bond®sagran potencia podria generar un par y velocidad
de salida grandes en la flecha de salida.

Algunos ejemplos de motores hidraulicos son logisiges:

1. Motores Hidraulicos de Pistones: En éste tipandguinas el fluido genera el desplazamiento de
émbolos o pistones, los cuales trabajan dentrasleilindros. Este desplazamiento, ya sea axial o
radial, provoca el giro y el par en la flecha dédsa Los cilindros pueden ser colocados axial o
radialmente y pueden trabajar con desplazamiemiostantes o variables. Dicha variacion se consigue
variando la excentricidad o el angulo de inclinadi@! eje.

e [

Figura 4.1 a) Motor de pistones axiales. b) Mo®pdstones radiales.
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2. Motores Hidraulicos de Paletas: La maquina det@s esta constituida por una carcasa provista de
lumbreras de aspiracion e impulsion, dentro deid gira un rotor en cuya periferia esta dispuasta
serie de elementos moviles, llamados paletas, glimithn otras tantas cdmaras comprendidas entre
ellas y el centro del rotor. El fluido genera défieciales de presion en estas paletas provocando asi
movimiento circunferencial. En este tipo de magsiilees aspas pueden ser rectas, curvas, tipo rodillo
tipo cangilon y pueden estar ubicadas en el rotestator. Funcionan con fuerza hidraulica radibl. E
rotor va dispuesto en forma exceéntrica respectosaiperficie interior del estator que es cilindrica

Cam Ring

Rotor

Figura 4.2 Motor hidraulico de paletas.

3. Motores Hidraulicos de Engranes Internos: Ea t#gb de motores, existe un engrane interno que se
acopla a uno externo. Los engranes estan disefdeldal forma que siempre estan en contacto

deslizante. Cada diente del engrane interno ca@ntamt en engrane externo en un solo punto durante
cada revolucién. El fluido hidraulico ejerce presgn un diente del engrane interno, lo que gerera e

diferencial de presion requerido para el giro de eagrane.

Torque is generated by differential
pressure across this tooth —__

[ON

Figura 4.3 Motor hidraulico de engranes internos

4. Motores Hidraulicos de Engranes Externos: Estosores contienen dos o mas engranes, que
pueden ser rectos o helicoidales, donde el difeakde presion en uno o mas dientes de estos eegyran
genera el par y la velocidad en la flecha de salida
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Figura 4.4 Motor hidraulico de engranes externos.

Este trabajo se enfoca en este ultimo tipo de restor

Existen una expresion para calcular la presionaeda para generar determinado para de salida en
cualquiera de estos motores hidraulicos:

Presion=— & ><2><.n (4.1)
Desplazamiento

Donde el Desplazamiento es la cantidad de fluidosgle del motor por revolucion o ciclo.

Es importante mencionar que esta expresion nodsréodo precisa, ya que no toma en cuenta las

perdidas de potencia que se generan dentro dedtwsen. En el caso de los motores que se evaluaron

en este estudio (motores hidraulicos externosjt@xiperdidas de potencia por arrastre en losadient

de los engranes, amortiguamiento viscoso y coniieram del fluido entre dos dientes en contacto.

Por lo tanto, esta expresion debe usarse con gertaucion, ya que la presion resultante obteréda

la expresion 4.1, seria ciertamente menor quedaquealidad se requiere.

Los parametros previamente mencionados que cauwsdid@ de potencia debido a pares reactivos,

seran explicados a detalle en los siguientes dapitéd continuacion se expone resumidamente la

teoria que fue usada para el célculo de los parastivos generados por los parametros ya

mencionados.

4.2 Fuerzas de Arrastre

Un cuerpo que se mueve a través de cualquier fiigtmso experimentara fuerzas de arrastre que se
opondra a su movimiento. Estas fuerzas de arrestagan en funcion de la velocidad de este cuerpo o
de fluido y de la geometria del cuerpo.

La fuerza de arrastre que experimentan cuerposogimmento a través de un fluido viscoso esta dada
por la siguiente ecuacion:

Fy :;xvazxAxCD (4.2)

Donde:

p = densidad del fluido

v = velocidad del fluido o cuerpo en movimiento

A = Area de contacto del cuerpo con el fluido

Cp = Coeficiente de arrastre del area de contactoudpo con el fluido.
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El coeficiente de arrastr€, puede ser de dos tipos: por arrastre viscosoastaer por perdidas de
presion. El primer tipo de arrastre sucede cuandgsteemovimiento del fluido paralelo a areas del
cuerpo inmerso, lo que provoca esfuerzos viscosessg desarrollan dentro de la capa limite y se
calculan con el numero de Reynolds. Este tipo testie no sera expuesto en este trabajo debide a qu
no se encuentra presente en los engranes quenassagializando.

El arrastre de presion se genera por los remotjnesse forman en la parte posterior del cuerpaldebi
al choque perpendicular del area transversal delpoucontra el flujo. Por lo general, este tipo de
arrastre es menos sensible al nimero de Reynoddsl gurastre viscoso.

Figura 4.5 Arrastre por pérdidas de presion enesfera

Cuando las pérdidas de presién son pequefias yaaitrar total se debe principalmente al arrastre
viscoso, se dice que el cuerpo es aerodinamicandouel arrastre viscoso es pequefio y el arragtk to
es dominado por las pérdidas de presion, el cusmtefine como Romo. En el caso de estudio de este
trabajo, los dientes de los engranes, que son gidosrtotalmente en aceite durante operacién, son
considerados como cuerpos romos, ya que se aswsrel gurastre viscoso en las caras laterales de los
engranes es despreciable debido a los claros tarepes que existen. Sin embargo, existiran fuerzas
de reaccion en estas zonas, definidas como fu@@asamortiguamiento viscoso, que se expondra
posteriormente.

Los coeficientes de arrastre en esferas, cilingragerpos sin bordes puntiagudos estan en funabn d
namero de Reynolds (Re), y el coeficiente de agatisminuye al aumentar el Re. A continuacion se
presenta una grafica de la variacion del coefieieletarrastre respecto al nimero de Reynolds.
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Figura 4.6 Coeficientes de arrastre para cuerpossg aerodinamicos. [9]
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Se puede observar que el coeficiente de arrastaeupa placa plana se mantiene constante a pesar qu
aumente el nimero de Reynolds. Esto se debe astpuplaca plana tiene bordes agudos y por lo tanto,
los puntos de separacion del fluido estan fijosoycambian. Para cuerpos con borde agudo, el
coeficiente de arrastre se obtuvo experimentalmdrdesiguiente figura muestra coeficientes de
arrastre de cuerpos tipicos con bordes agudos.

Objeto Diagrama Cp (Re=10%
&‘V"
bh=e 205
Barra Cuadrada %a
/ bh=1 1.05
Disco @ 1.17
/
Anillo 1.2
A~
Hemisferio (cara abierta hacia 142
el flujo) -~ O ’
Perfil en C (cara abierta hacia ‘% 2130
el flujo) /'
Perfil en C (cara abierta hacia 1.20
aguas abajo) / -

Figura 4.7 Datos de coeficientes de arrastre @agpos con bordes agudos. [10]

Para el caso de estudio de este trabajo, la irevalatlos dientes de los engranes puede considerarse
como un cuerpo con borde agudo y de perfil C, cemmostrado en la figura previa. Por lo tanto,
asumir un coeficiente de arrastre de 1.2 en lalinaale estos dientes fue considerado como valido.
Sin embargo, es recomendable revisar este valestedios futuros mediante pruebas experimentales o
mediante simulaciones de fluidos para comprobar\esor.

4.3 Amortiguamiento Viscoso

Cuando a un solido se aplica un esfuerzo corta@ste, de deforma por una cantidad que se puede
medir por un angulo llamado angulo de cortante.di@mes posible aplicar un esfuerzo cortante a una
particula de fluido confinado entre dos placas Ipaa y moviéndose una de ellas con respecto de la
otra, como se puede observar en la siguiente figura

U
—

[ )
S LSS S S S

Figura 4.8 Movimiento de una placa respecto ay#atre ellas un fluido viscoso.
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Asi encontramos que el angulo cortante en el flor@gera en forma indefinida si el esfuerzo coetant
se mantiene. El esfuerzo cortante en flurdo® se relaciona con la magnitud del angulo déecor
como en los sdlidos, sino con la rapidez a la duéngulo cambia. En fluidos Newtonianos, esta
relacion es lineal.

El esfuerzo cortante que genera amortiguamientse para fluido Newtonianos, puede obtenerse
con la siguiente ecuacion:

r= uBE (4.3)

donde iz es la viscosidad del fluidoy la velocidad del area en movimientohyla distancia de
separacion entre el area movil y la fija.

La formula previamente mencionada es util parautaida fuerza requerida para mover la placa en le
figura 4.8 a una velocidad determinada. Para cal@sdta fuerza simplemente se multiplica el area de
la placa mévil en contacto con el fluido viscosa pb esfuerzo cortante obtenido con la ecuacion
previa.

Anélogamente, es posible calcular el par que saiges para girar un cilindro confinado en una
carcasa también cilindrica, a una velocidad deteadd. La metodologia se describe con la siguiente
figura:

T=F,R=pA(V/h)R=p (22 RL) (@ Rh)R
T=2unR*(L/Ih) ©=De ®
Figura 4.9. Metodologia para el calculo de partrea@or Amortiguamiento Viscoso [11].

Para el caso de estudio de este trabajo, se aswgnexiptird un claro entre las paredes lateraldesde
engranes y el diametro exterior de estos respetdocarcasa, lo que generara fuerzas de reaccion al
giro de los engranes debido a la viscosidad deldiuEstas reacciones por amortiguamiento viscoso
deben ser consideradas durante el disefio de maidréslicos inmersos en fluidos altamente viscosos

4.4 Ecuacion de Bernoulli

La ecuacion de Bernoulli se obtiene aplicando usda ley de Newton a lo largo de una linea de
corriente. Esta ecuacion fue utilizada para elutélde la presion instantdnea dentro del volumen
confinado entre dos dientes en contacto.

p, + ; lez +00z, = p, +; ,0V22 + 00z, = constante (4.4)

donde zy z son la alturas o elevaciones de los puntos 1lobgsalgun plano horizontal de referencia,
y

Los puntos 1y 2 se encuentran sobre la misma tieearriente

El fluido tiene densidad constante.

El flujo es permanente.

El flujo es no viscoso.

PN E
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La suposicion de que el flujo tiene densidad canistaignifica que el cambio esperado en la densidad
dentro del campo de flujo es muy pequefio. El padtuble que el flujo es permanente no solo excluye
los flujos transitorios, sino también los flujo tlutentos. La afirmacion de que el flujo es no v&sco
significa que el nimero de Reynolds es grande fyidaeion viscosa es despreciable. De ahi nuestro
interés que el flujo este fuera de la capa limieyotras regiones donde los esfuerzos viscosos son
importantes.

Aunque estas restricciones parecen severas, |l@iéoude Bernoulli es muy usada por su sencillez,
pero en especial porque proporciona una gran vid@tas fluctuaciones de la presion, velocidad y
altura de una particula de fluido.

Por otro lado, cuando se carecen de datos dekca@g de arrastre debido a los esfuerzos viseasos
determinadas aplicaciones (como en este caso wdiegsfa que no existen pruebas experimentales), la
ecuacion de Bernoulli proporcionara una buena ap@cion de las presiones en volumenes
confinados entre dos dientes de engranes. Sin gmbpara estudios futuros, es recomendable la
investigacion es un coeficiente empirico que puadiaplicar para este estudio, o llevar a cabo
experimentacion para obtener el coeficiente des@eaviscoso en el volumen confinado por dos
dientes en contacto. Previamente a estos cal@gascesario calcular las velocidades del flujodsa

la ecuacién de continuidad explicada a continuacion

4.5 Ecuacion de Continuidad

Considere la conservacion de masa para el voluraerontrol fijo VC que se ilustra en la siguiente
figura:

n

9./ ) &
Volumen= gV Q

AreazdA

WMasa=pdV dy @
Fluio Volumétrico=n: VdA

Figura 4.10. Volumen de control fijo para desaamolh forma integral de la ecuacion de continuidad.

En cualquier instante una masa de fluido ocupam@o que define VC. Por definicion, la masa total
del fluido (el “sistema” en el lenguaje termodinéa)i permanece constante. Para aplicar la
conservacion de masa al volumen de control fijdedge considerar el flujo masico instantaneo a srave
de su superficie y a rapidez de cambio de la masa eterior. Cuando el flujo es permanente, los
flujos mésicos de entrada y salida al volumen d¢robdeben ser iguales, de forma que la masaaentr
del volumen de control permanezca constante. Sivaggo, cuando el flujo es transitorio, los flujos
masicos de entrada y salida son diferentes y la magal contenida dentro del volumen de controlavar
con el tiempo. Esto es:

1. Un elemento de fluido con volumd¥ tiene una masaV. Por lo tanto, la masa del fluido dentro de

volumen de control en cualquier instanteé g¥. Entonces:
Rapidez_de_cambio_de_la_masa:stj'pdv (4.5)

La rapidez de cambio de la masa serd negativamsata que entra al volumen de control disminuye
con el tiempo (es decir, cuando el flujo de satideede al de entrada). Para destacar lo antegioisa

la derivada parcial con respecto al tiempo puedo dpie el volumen es fijo en forma y ubicacion, la
integral solo es funcién del tiempo.
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2. Para un elemento pequefio de area superficiadldAiyjo masico que sale a través de dA por unidad
de tiempo pviindA, siendov la velocidad del flujo. Por lo tanto,

Flujo_masico_total _que_sale deVC = I nCovdA (4.6)

El integrado sera positivo cuando la direccionfllgb esté en la misma direccion que el vector radrm
unitarion que apunta hacia fuera (flujo de salida) y negadiMa direccion del flujo es opuesta a la de
n (flujo de entrada). De las dos ecuaciones antgjda conservacion de masa requiere que

gt_[pdv +jnu)vdA:o (4.7)

Esta es la forma integral de la ecuacion de comwt@tlipara un volumen de control fijo en un flujo
tridimensional transitorio.

Cuando la masa dentro del volumen de control estante el flujo se encuentra en un régimen
permanente y sus propiedades fisicas no depemrdi¢ierdpo, el primer término de la ecuacién previa
sera cero. Sin embargo, dentro del volumen querseaf entre don dientes de engranes en contacto
(volumen confinado), este fenbmeno no se cumplea 8ecesario utilizar la forma completa de la
ecuacion de continuidad para calcular las velo@datd salida del flujo.

4.6 Fuerzas en los dientes de los Engranes

Para comprender los métodos para calcular lasoteeso los esfuerzos que se generan en dientes de
los engranes, es util considerar la forma tradadien que la potencia es transmitida por un sistgna
engranes. La potencia se recibe del motor mede&mje de entrada que gira a la velocidad del motor
Por tanto existe un par en el eje que puede cateutaediante la siguiente ecuacion:

Par =Potencia/velocidad de giro (4.8)

El eje o flecha de entrada transmite la potenciguato en el que se monta el pifion. Los dientes del
pifion impulsan a los dientes del engrane y poaitottambién transmiten la potencia. La aplicadién
esta potencia tiene que ver con la aplicacion deamdurante el giro o rotacion a una velocidad
especifica.

El par es el, producto de las fuerzas que actudorera tangente al circulo de paso del pifion por el
radio de paso del pifion. Se usara el simiglpara indicar la fuerza tangencial.

Debido a quaM; es la misma en el piiidn y en el engrane, peradi rde paso del engrane es mas
grande que el del pifidn, el par en el engrane,raeasalida, es mayor que el par de entrada. No
obstante, observe que la potencia transmitida esdma o un poco menos debido a las ineficiencias
mecanicas.

W, no es la fuerza total que actia sobre el diemtieidd a la forma envolvente del diente. La fuerza
total que actia de un diente a otro actia en forommal respecto al perfil envolvente. Esta fuerza
normal la ilustraremos comd),. La fuerza tangencit es en realidad la componente horizontal de la
fuerza totaM,. Existe también una componente vertical de estezéutotal, la cual ilustraremos como
W.
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Figura 4.11 Definicion de fuerzas en los dientebbdengranes

Usualmente, en sistemas de engranes donde la @oentransmitida al pifidn, la carga tangencial W
en el engrane se calcula con la siguiente formula:

2T

p
DondeT, y D, se refieren al par aplicado en el pifion y el difionge este.

Conociendo la carga tangencial previamente mend&res posible calcular el esfuerzo de flexién en
el chaflan del diente. Este esfuerzo se calculdantalla expresion de Lewis:

o = WP KoK KK

a "s 'm

YR K

\

(4.10)

donde los valores K son factores de incrementotguan en cuenta efectos dinamicos y de forma en
los dientes de los engranes:

Ka es el factor de aplicacion para la resistencafkekion.

Kses el factor de tamafio para a resistencia axefie

Km es el factor de distribucion de carga para lastescia a la flexion

Kg es el factor de espesor de la corona

Ky es el factor de dinamica para la resistenciaflexan.

J es el factor de geometria del dientes

F es el espesor de la cara del diente.

Estos factores previamente mencionados, se obtimediante la metodologia definida por el AGMA
(American Gear Manufacturers Association). [12]

Para los esfuerzos de contacto en la involuta sldikntes, igualmente conociendo la carga tandencia
en los dientes de los engranes, es posible calesties esfuerzos mediante la expresion de Hertz:

g, = | M 1 1 (4.11)
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dondeEp y Eg son los médulos de Elasticidad del pifion y engrangg es la relacion de engranes
(nimero de dientes del engrane sobre numero deedielel pifion). A los esfuerzos de contacto
calculados con esta formula también se le llamareesos Hertzianos.

Cuando es complicado calcular la carga tangenocéslepte en los dientes de los engranes, es posible
usar el método de elementos finitos para el caldealms esfuerzos.

b)

Figura 4.12 a) Analisis de esfuerzos en dientesngdganes con el método de elementos finito, Figura
incluida en el articulo “Finite Stress Elements Apghlications in Machine Design”, publicada en [13]
b) Esfuerzos de contacto entre dos dientes de megyrenodelados con elementos finitos [14].

Cuando el célculo de esfuerzos en los engranetes® & cabo con elementos finitos, no es ya
necesario incluir los factores de geometria a éssiltados de esfuerzos, ya que el método incluye
apropiadamente la contribucion de la geometriaosnrésultados de esfuerzos. Sin embargo, seria
necesario incluir el factor de dinami&g a los resultados de esfuerzos si el analisis e@ezitos
finitos se llevo a cabo para una solucion estética.

4.7 Factores de Dinamica en Dientes de Engranes

El factor de dinamica considera el hecho de qumatga es asumida por un dientes de engranes con
cierto grado de impacto y que la carga real a la sgI somete el diente es mayor que la carga
transmitida sola. Para célculo de esfuerzo en aegrase utiliza regularmente metodologias para
obtener esfuerzos estaticos, sin considerar losrimentos de esfuerzo debido al impacto entre diente
y otros parametros dindmicos presentes.

El AGMA (American Gear Manufacturers Associationgfidié factores de dinamica que deben
aplicarse a los esfuerzos estaticos calculadossistiores dependen de la precision del dientsude
propiedades elasticas y la velocidad de los dieniesentran en contacto.

La siguiente figura muestra una grafica de losresl AGMA que se sugieren para factores dinamicos,
dondeQv son los numeros de calidad en cuanto a la manuéadel engrane.
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A 2T

1.7 / /QU: 7

Factor dnamico, K,

1.1
f Engrane con ensamble muy preciso
i i
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Velocidad en la linea de paso, V. en mis

Figura 4.13. Factores de dinamiKa(AGMA-2001-B88 Factores fundamentales para caldfién y
métodos de célculo para dientes envolventes deeagde talla recta o cilindricos y helicoidales)

Los engranes en el disefio comun, caeran en lassalp®e representan las curvas 5, 6 y 7, las cuales
correspondes a ejes que se fabrican fresando oamtedcepillo limador con herramientas que
proporcionan acabados promedio. Si a los dientdesldiera un acabado lijandolos o rebajandolos
para mejorar la precision del perfil del dientd gsgpaciamiento, se deben usar las curvas 8, 9,110

Bajo condiciones muy especiales donde se utilizantes de alta precision en aplicaciones en las que
hay escasa oportunidad de que se desarrollen cdig@micas externas, pueden utilizarse las areas
sombreadas. Si los dientes se cortaran mediarte rodatorio, se deberan utilizar factores massajo

los que se encontraron en la curva 5. Se puedevabspie en calidad 5 no deben utilizarse engranes
velocidades de paso de linea por arriba de 25@ft/

Para aplicaciones donde las condiciones son sewemaparticular, operaciones por arriba de 4000
ft/min, se deberan utilizar métodos que tomen emtaulas propiedades del material, la masa y la
inercia de los engranes y el error real en la fodmos dientes para hacer una proyeccion de gmcar
dinamica.

Los engranes evaluados en este trabajo seran ecaddd dentro de las cun@g= 5, asumiendo que
son engranes comerciales y comunes. Para el caeulactor de dinamica en forma mas precisa en
este tipo de engranes, se utiliza la siguienteesxgn:

K, (4.12)

_ 50

50+./v,
Dondev; es la velocidad de linea de paso, y debe expeesarsinidades inglesas (ft/min) para ser
calculada usando la expresion previa.



33
CAPITULO 5. REACCIONES POR ARRASTRE Y AMORTIGUAMIE NTO VISCOSO

Se llevo a cabo andlisis comparativos de esfuepama todas las configuraciones de arreglos de
engranes, bajo los mismos parametros de salidauigofl hidraulico. Mediante estos analisis
comparativos, se encontraron las configuracionessqu estructuralmente mejores, asi como también,
caracteristicas que influyen en el estado de esjuen los engranes. Para las configuraciones
evaluadas, fue necesario desarrollar un modelomdieo y de elemento finito para determinar las
presiones, fuerzas que se desarrollan durantddaida de los engranes inmersos en el aceite, y los
esfuerzos debido a estas cargas.

Los datos de entrada para el célculo de los paraseteviamente mencionados son:

Velocidad de rotacién de salida = 200, 400 y 900 rp

Fluido hidraulico: Aceite para auto: SAE 40 (Visickagl=8100 centipoises = 0.001175 Ib-in/s)
Par de salida = 1, 40 y 50 Ib-in

Paso diametral de los engranes = 12

Angulo de presion de los engranes = 20°

Claro entre area externa del diente, paredes llesede los engranes y paredes de la carcasa:
0.02 inch (0.5 mm).

Conociendo estos datos de entrada, fue posiblellaaltas pares 0 momentos de reaccién en los
engranes durante su rotacién, presién necesaltizgsangranes para lograr el movimiento, alcanzar el
par de salida deseado y determinar el estado derest en los engranes.

Los momentos reactivos en los engranes son gersepaitigipalmente por las fuerzas de arrastre en los
dientes de los engranes, fuerzas por confinamigattiuido entre los dos dientes en contacto y las
fuerzas por amortiguamiento viscoso por parte ldeld debido a los claros entre los engranes y sus
respectivas carcasas. Para el célculo de estam$ueractivas por arrastre, amortiguamiento visgoso
confinamiento del fluido, se llevé a cabo métodnaliticos y métodos numéricos integrales. Para el
calculo de la presion en los motores, la potenciasyesfuerzos, se empled métodos iterativos con
elementos finitos.

oghkwnhE

5.1 Calculo de las Fuerzas de Arrastre

Los engranes de los motores analizados estan wig@nsumergidos en aceite; por lo tanto, existen
fuerzas de arrastre por pérdida de presion quametd las areas definidas por la involuta y el sspe
de los dientes de los engranes. Estas fuerzasirsmtaghente proporcionales a la velocidad de rotaci
de los engranes y a la densidad del aceite qusaspana ejercer la presion. La figura 5.1 ejengalifa
accion del fluido hidraulico en las areas de lagranes sometidas a arrastre.

Fuerzas de - . = e
Arrastre = 9 9 9 — .
7 : N 7 o2 ’ Dientes
4 N } - ! Sometidos a
Amortiguamiento
Viscoso
K
] Dientes
! D w . W Sometidos a
Gasie = = 9 N Arrastre
Figura 5.1 Fuerzas de arrastre Figura 5.2 @epfuerzas reactivas segun la posicién en

algunos dientes de los engranes. dientes de los engranes.
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Sin embargo, aunque los engranes se encuentrdmeata sumergidos en el aceite, no todos los
dientes de los engrane experimentaran fuerzasrdstra:. Esto se explicara méas detalladamente a
continuacion.

Para el calculo de las fuerzas de arrastre, serbitias siguientes consideraciones:

1. Elfluido se encuentra en estado estable

2. El cambio de las propiedades fisicas del fluiddespreciable, considerando poco aumento de
temperatura.

3. Los dientes de los engranes son considerados cuemo borde agudo, por lo que su
coeficiente de arrastre no cambiara respecto abraighe Reynolds o velocidad de giro de los
engranes.

4. Solamente los dientes de los engranes lejanos gdeedes de sus respectivas carcasas
experimentaran fuerzas de arrastre. Los dienteames a estas paredes experimentaran otro
tipo de fuerza, que se explicara posteriormente.

5. El coeficiente de arrastre de los dientes de Igsagres se considera igual que el de un perfil en
C,igualal.2.

Para justificar la cuarta consideracion, es neaesgemplificar los que sucede durante la rotacén

los engranes cuando el fluido ha alcanzado el estsiable.

En la figura 5.2 se muestra un esquema de lasasiaractivas de los dientes de los engranes
provocadas por el fluido viscoso en un arreglo de dientes. Los dientes rodeados por el area de
rombos estan sometidos a fuerzas de arrastre, yaefen dispersar al fluido que les rodea, el cual
tiene velocidad y movimiento diferente al de dicd@ntes. Debido a esto, existen presiones negativa
y fuerzas de arrastre que opone el fluido a spedssido.

Los dientes de los engranes rodeados por el areaadeados (ver figura 5.2) contienen al fluidaent

las cavidades entre los dientes. Debido a esfii@b entre las cavidades tiene la misma velocided

los dientes de los engranes, y por tanto esteoflnades dispersado para crear arrastre por perdedas
presion. El claro que debe existir entre las chatesales de los engranes y la superficie pardeln
carcasa es tan pequefio que es valido asumir gdisparsion del fluido a través de estos claros es
despreciable. Sin embargo, existiran esfuerzosam@s en el fluido que se encuentran presentes en
estos claros y cavidades entre dientes. Estosresfugeneraran fuerzas reactivas a la rotaciéogle |
engranes. Estas fuerzas reactivas debido a losresfucortantes son descritas en la seccién 5.8 com
fuerzas por amortiguamiento viscoso.

El coeficiente de arrastre por pérdida de presmlog dientes correspondientes se obtuvo directaamen
de la literatura, asumiendo el comportamiento ddilgel diente similar al de un perfil C [10, 18in
embargo, es recomendable revisar este valor ediesttuturos mediante pruebas experimentales o
mediante simulaciones de fluidos para comprobar\esor.

5.1.1 Metodologia del Célculo de la Fuerza de Arra®
La fuerza de arrastre en estos determinados dipagke calcularse con la siguiente ecuacion:

Fy :;xvazxAxCD (5.1)

Donde:

p = densidad del fluido

v = velocidad del diente del engrane

A= Area de contacto del diente de engrane conieloflu
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Cp = es el coeficiente de arrastre del area de ctuntbat engrane con el fluido.

El calculo de las fuerzas de arrastre en cadaaliesmp esta carga se llevo a cabo usando métodos
numéricos y analiticos de integracion. El areapdefil o involuta de cada diente expuesto a amastr
fue dividida en segmentos con curvas diferenciags En cada uno de estos segmentos se calculo la
fuerza de arrastreFp)” y el par reactivo Tarasrern)”, t€niendo cada segmento un radio asociado

rn-1 respecto al centro del engrane. La figura 4.3 tmaués posicion de estos pardmetros mencionados.

N .
Figura 5.3: Método para dividir el &rea de los therde los engranes para el célculo de fuerzas de
arrastre.

El calculo de la fuerza de arrastre por pérdidgmsion, en cada segmento diferencial de area se
realizé con la siguiente ecuacion:

1 r,+r. 2
FD(n)_Expx((in 2n )X w)” xs, x| xC, ®.

Donde la diferencia entrgy rn.1 fue igual a 0.001 pulgadas para el calculo nuroglies el ancho del
engrane yw es la velocidad angular del engrane. El diferérd@aarco de la involuta {sse obtuvo
mediante la férmula que describe la curva de laluta; proceso que se describe a continuacion:

La curva que describe la trayectoria de la invotighengrane esta definida en forma paramétrica por
las siguientes ecuaciones:
X =r, [t0os@) +r, (B [Sin(O) 53
y=r, 3in@) —r, [@[tos@) '
donde ¢ es el radio base del engran® gl angulo del radio r respecto al radio base. &rdenadas
polares y simplificando la ecuacion,

r=r, 0/@+6?) 54

donde r describe el radio de posicion del perfildiente o involuta.

El segmento o diferencial de areg,se obtuvo con la ecuacion general de longituarde;

6
s, = I [6)( ’W}[&( ,ay}dg (5.5)
;. 00 06] |06 06

donde el resultado final para este caso en espedife:
.= 50,067 -6,.) 56)
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Asi, el par total reactivo por arrastre se caloodaliante la siguiente expresion:
X rn

TArraslre( n) = I:D( n) (57)

I =Text

Z TArrasIre(n)

=
Finalmente, el par o0 momento de reaccion que seeopdb giro del engrane debido a la fuerza de
arrastre se obtuvo multiplicado esta fuerza por radio de cada area diferencial y haciendo la
sumatoria de par de todas las éareas.
El par reactivo por arrastre en cada diente seiphioét por el nUmero de dientes expuestos a este
arrastre en cada configuracion. Este nimero sevohtisualmente, observando el nimero de dientes
lejanos de las paredes de la carcasa, y que no@stontacto con otro diente.

Arrastre(Total) —

T (5.8)

Numero de dientes sometidos a arrastre por engrane
engrane | engrane|engrane| engrane
Configuracion lateral 1 | medio 1 | medio z | lateral 2
1 4 n/a n/a 4
2 4 6 n/s 4
3 4 6 6 4
4 4 n/a n/a 5
5 4 8 n/s 4
6 4 8 n/a 5
7 4 8 8 5

Tabla 5.1 Numero de dientes expuestos arrastre

5.1.2 Resultados de Pares de Reaccion por Arrastre:

Los resultados de pares reactivos por arrastr@sasgara una velocidad de salida de 200, 400 y 900

rpm, se listan a continuacion, respecto a caddguration analizada:

Engrane | Engrane | Engrane Engrane
CONFIGURACION Extremo 1| Medio 1 Medio 2 Extremo 2
1 0.84 Ib-in n/a n/a 0.84 Ib-in
2 0.84 Ib-in | 1.26 Ib-in n/a 0.84
3 0.841b-in| 1.26 Ib-in| 1.26 Ib-in 0.84 Ib-in
4 1.46 Ib-in n/a n/a 1.92 Ib-in
5 1.12 Ib-in | 2.38 Ib-in n/a 1.28 Ib-in
6 1.351Ib-in | 2.91 Ib-in n/a 1.92 Ib-in
7 1.27Ib-in| 2.711b-inj] 2.91 Ib-in 1.92 Ib-in

Tabla 5.2 Resultados de pares reactivos por arastcada configuracion a 200 rpm (Engrane

extremo 1 es el engrane con menor niumero de djentes

Engrane | Engrane Engrane Engrane
CONFIGURACION Extremo 1| Medio 1 Medio 2 | Extremo 2
1 3.80 Ib-in n/a n/a 3.80 Ib-in
2 3.80Ib-in| 5.31 Ib-in n/a 3.80 Ib-if
3 3.80Ib-in| 5.31Ib-in 5.31lb-in 3.80 Ib-if
4 6.52 Ib-in n/a n/a 8.57 Ib-in
5 5 Ib-in 9.93 Ib-in n/a 5.77 lb-in
6 6.06 Ib-in | 12.16 Ib-in n/a 8.57 Ib-in
7 5.64 Ib-in | 11.28 Ib-in 12.16 Ib-in | 8.57 Ib-in

Tabla 5.3 Resultados de pares reactivos por arastcada configuracion a 400 rpm. (Engrane

extremo 1 es el engrane con menor niamero de d)entes



Engrane | Engrane Engrane Engrane
CONFIGURACION Extremo 1| Medio 1 Medio 2 | Extremo 2
1 16.97 Ib-in n/a n/a 16.97 Ib-in
2 16.97 Ib-in| 25.45 Ib-in n/a 16.97 Ib-in
3 16.97 Ib-in| 25.45 Ib-in| 25.45lb-in | 16.97 Ib-in
4 29.48 Ib-in n/a n/a 38.94 |b-ir|
5 22.67 Ib-in| 48.16 Ib-in n/a 25.91 Ib-in
6 27.40 Ib-in| 58.95 Ib-in n/a 38.94 Ib-in
7 25.72 Ib-in| 54.79 Ib-in| 58.95 |b-in | 38.94 Ib-in
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Tabla 5.4 Resultados de pares reactivos por arastcada configuracion a 900 rpm (Engrane
extremo 1 es el engrane con menor nimero de djentes

60 -

55 4 /
— 50 4 i i V.4
T 50 —e&— configuracion 1 )/f
& 45 — —&— configuracion 2
S 40 configuracion 3

& 35 -+ ——configuracion 7
o 30 | —%— configuracion 5

'g 25 | | —@—configuracion 6

| | —+— configuracion 4

0 200 400 600 800 1000
velocidad [rpm]

Figura 5.4 Funcion del par reactivo promedio poasire en cada configuracion.

Los pares reactivos por arrastre son mayores aitdgguraciones con mayor niumero de dientes y con
engranes mas grandes, que en configuraciones coornm&imero de engranes o0 engranes mas
pequefios. A velocidad de salida de 1000 rpm, lgespeeactivos en las configuraciones de dos
engranes, el par reactivo se incrementa 115% denfiguracion 1 (dos engranes de 13 dientes) a la
configuracion 4 (dos engranes, 15 y 16 dientes)laAnisma velocidad, los pares reactivos se
incrementan aproximadamente 120% de la configuna8iqcuatro engranes con 13 dientes) a la
configuracion 7 (cuatro engranes con 13, 14, 16 giéntes).

De los resultados previamente mostrados, puedevatose pares reactivos maximos menores de 3 Ib-
in a velocidades de 200 rpm. Por lo tanto, podc@arsiderarse despreciables comparados con los pares
de salida requeridos para el maquinado de micregah velocidades de 200 rpm 0 menores, los pares
reactivos en configuraciones mas grandes, poddaeinconsiderados una desventaja.

5.2 Célculo de las Fuerzas Reactivas por Amortiguaiento Viscoso.

La metodologia para el calculo de los pares reaxtpor amortiguamiento viscoso es similar a la
utilizada en la seccién anterior, para pares reatpor arrastre viscoso. Para este caso, fue argxes
calcular pares reactivos en tres distintas areasada diente del engrane expuesto a amortiguamiento
viscoso. Referirse a la figura 5.2 para ver dieaigriestos a estas cargas.

Las fuerzas por amortiguamiento viscoso se llevatalao cuando un cuerpo se mueve con una
velocidad especifica, es rodeado por un fluidoogscy existen paredes estéticas en la periferestie
cuerpo separadas por un claro considerablementaepeq Las areas paralelas del cuerpo en
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movimiento deben vencer continuamente los esfuetpomntes del fluido almacenado en el claro
previamente mencionado. Ver capitulo 4 para masldetde este fendomeno fisico.

Para obtener la fuerza reactiva debido a este fendnes necesario multiplicar el esfuerzo cortante
que se genera por la accion del fluido viscoso gloarea del engrane que esta involucrada (Ver
ecuacion de esfuerzo cortante en capitulo 4).

Existira amortiguamiento viscoso en las tres aedsrnas de cada diente y en las dos areas |aterale
de los engranes. Las tres primeras areas estamdadsfien la figura siguiente, la cual también defas
alturas h para cada éarea:

Area Externa

Area Interna

Toi i

Figura 5.5 Areas y distancias involucradas pacalello de fuerzas de amortiguamiento.

El area externa de cada diente, definida por lamisah;, y el area adyacente a los chaflanes del
engrane, definida por la distandig tiene una velocidad constante igual al produetdadvelocidad
angular por su radio externo. Conociendo el aréerex de cada diente y la viscosidad del fluido, es
posible obtener esta fuerza y par reactivo en fatinezta.

La fuerza y par reactivo debido al amortiguamiensgoso en el area formada por el perfil del dignte
su espesor (definida con la distancgh fueron calculados con la misma metodologia ugeada el
calculo de fuerzas y pares por arrastre (refeardseseccion 5.1.1).

El area del perfil de cada diente expuesto a aguamiento viscoso fue dividida en segmentos con
curvas diferenciales, en los cuales se calculpdoes por amortiguamiento viscoso. El célono fue
constante; por lo tanto, cada segmento estuvoakmcon un clarb,. El par total fue la sumatoria de
todos los pares calculados en el perfil del diente.

Para el célculo del par reactivo por amortiguansieviscoso en las zonas con clarp 98 usa la
siguiente expresion:
2

Ty = ML~ DAy, (5.9)

hy
Dondere se refiere al radio externo del engranégy al area externa de cada diente expuesto a este
tipo de carga. Este par se multiplico posteriormepbr el nimero de dientes expuestos a
amortiguamiento viscoso en cada engrane.

Para el célculo del par reactivo por amortiguansieviscoso en las zonas con cldrp se usa la
siguiente expresion:
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2
Tpons = P B (5.10)
h,
Donder;y se refiere al radio externo de raiz del engraAg:l area en la zona de la raiz del engrane.
Nuevamente este par se multiplico por el nUmerdiglgtes expuestos a amortiguamiento viscoso.

Finalmente, el par reactivo por amortiguamient@a$® en las areas de la involuta se calcul6é con la
siguiente expresion:

= IUBUD] B;n mrn + rn—l)2 (511)
lamph(n) 4|:hn
Donde los radios y las longitudes de curvas ditgedesr, y s, ya han sido definidas previameritg.
se define como el claro que le corresponde a ciéel@icial de area en las que se dividi6 el arelade
involuta &, x1). Este claro se define con la siguiente expresion:

h =rint,,- "™ In (5.12)

house
2

T

Donderintyous €S €l radio interno de la carcasa, donde se diogagngranes extremos.
Nuevamente, el par reactivo en esta Ultima zonarfuktiplicado por el nimero de dientes que estan
expuestos al amortiguamiento viscoso.

El par reactivo por amortiguamiento viscoso en pasedes laterales de los engranes se obtuvo
derivando la ecuacioén 4.3 de la siguiente forma:
1. Simplificando el &rea lateral de los engranes area circular con radio igual al radio de paso

(rp)
2. Sabiendo que el area diferencial en la superfigierdl puede simplificarse de la siguiente
forma:

dA=2[nlr[dr (5.13)

3. Entonces, substituyendo esta area y la expresigrldeidad en la siguiente formula
T HIAV (5.14)

damp2 h

Entonces:

_ u2mrtdr) (B

amp2 — h
_20urR B
amp2
h
_2uUrl# e 4
BWZ_T.[O redr
_/,IDTWm 4
= om

I

dT,

dT,
(5.15)

T
T

Donder, es el radio de paso del engrane. Esta metodoksgime que el movimiento del fluido
solamente es influenciado por las velocidades cieranciales de las paredes laterales de los ezgyran
sin considerar que el fluido puede tener movimiemotras direcciones.
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5.2.1 Resultados de Pares de Reaccion por Amortignénto Viscoso:

En la tabla 5.1 se presentd el numero de dientecqufiguracion, que son expuestos a arrastre.
Simplemente el resto son sometidos a amortiguamigatoso. Por lo tanto, los pares reactivos en las
areas definidas por las distanciasha y hs fueron multiplicadas por el nimero de dientes espns a
estas condiciones. El par calculado para un ateealalel engrane fue simplemente multiplicado 2or
(dos caras laterales) en cada engrane.

Los resultados de pares reactivos por arrastr@sds@ara velocidades de salida de 200, 400 y 900
rpm, se listan a continuacion, respecto a caddguration analizada:

Engrane Engrane Engrane Engrane
CONFIGURACION | Extremo 1 Medio 1 Medio 2 Extremo 2
1 0.65 Ib-in n/a n/a 0,65 Ib-in
2 0.65 Ib-in 0.43 Ib-in n/a 0.65 Ib-in
3 0.65 Ib-in 0.43 Ib-in 0.43 Ib-in 0.65 Ib-in
4 1 Ib-in n/a n/a 1.26 Ib-in
5 0.74 Ib-in 0.63 Ib-in n/a 0.95 Ib-in
6 0.95 Ib-in 0.78 Ib-in n/a 1.26 Ib-in
7 0.80 Ib-in 0.69 Ib-in 0.78 Ib-in 1.26 Ib-in
Tabla 5.5 Resultados de pares reactivos por amartigento viscoso a 200 rpm
Engrane Engrane Engrane Engrane
CONFIGURACION | Extremo 1| Medio 1 Medio 2 Extremo 2
1 1.29 Ib-in n/a n/a 1.29 Ib-in
2 1.29 Ib-in 0.86 Ib-in n/a 1.29 Ib-in
3 1.29 Ib-in 0.86 Ib-in 0.86 Ib-in 1.29 Ib-in
4 2 Ib-in n/a n/a 2.53 Ib-in
5 1.49 Ib-in 1.26 Ib-in n/a 1.89 Ib-in
6 1.9 Ib-in 1.56 Ib-in n/a 2.53 Ib-in
7 1.6 Ib-in 1.39 Ib-in 1.56 Ib-in 2.53 Ib-in

Tabla 5.6 Resultados de pares reactivos por amartigento viscoso a 400 rpm

Engrane Engrane Engrane Engrane
CONFIGURACION | Extremo 1 Medio 1 Medio 2 Extremo 2
1 2.9 Ib-in n/a n/a 2.9 Ib-in
2 2.9 Ib-in 1.94 Ib-in n/a 2.9 Ib-in
3 2.9 Ib-in 1.94 Ib-in 1.94 Ib-in 2.9 Ib-in
4 4.54 Ib-in n/a n/a 5.69 Ib-in
5 3.35Ib-in 2.83 Ib-in n/a 4.26 lb-in
6 4.27 Ib-in 3.52 Ib-in n/a 5.69 Ib-in
7 3.6 Ib-in 3.12 Ib-in 3.52 Ib-in 5.69 Ib-in

Tabla 5.7 Resultados de pares reactivos por amartigento viscoso a 900 rpm
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Figura 5.6 Funcion del par promedio en cada cordigian respecto a la velocidad de rotacion de
salida en cada configuracion

Al igual que en los resultados presentados endei@® 5.2.1 para pares reactivos por arrastre, las
configuraciones con engranes de mayor numero detediegenerardn pares reactivos por
amortiguamiento viscoso mayores en magnitud quedasiguraciones con engranes mas pequefos.
La figura 5.6 presenta una grafica que muestraaldaeion del par reactivo promedio en cada
configuracion, respecto a la velocidad de salida.

En este caso, la configuracion 3 fue la mas efieiedin embargo, la magnitud de los pares debido a
estas condiciones es significativamente baja co@mgatos con los pares generados por arrastre
viscoso. Debemos recordar que los valores grafscada valores promedios, por esta razén, resultd
que una configuracion con cuatro engranes tien@doss reactivos promedios mas bajos, ya que los
pares reactivos en cada engrane se promediardrechb que el engrane medio de la configuracion
genere menos par reactivo disminuira el valor pdbmngnal del par.

De los resultados anteriores, se observa un inerientke aproximadamente 100% de la configuracion
1 (dos engranes, 13 dientes) a la configuraciodo$ engranes, 15, 16 dientes), y de 60% de la
configuracion 3 (cuatro engranes de 13 dienteg) @hfiguracion 7 (cuatro engranes de 13, 14, 15y
16 dientes) a 1000 rpm de velocidad de salida. T&amée observa una tendencia lineal de los pares
reactivos respecto a la velocidad de salida, ptarito, se concluye que los pares reactivos geograd
en zonas donde la velocidad es constante son lesigrdficativos.

Estos valores fueron incluidos para los analisiatiess de las configuraciones. Es importante que
para estudios futuros se investigue mas acercaeldros entre los engranes y las carcasas para
refinar éstos calculos.

5.3 Pares Reactivos por Confinamiento de Fluido

El fluido lubricante es confinado dentro de la dad creada por dos dientes en contacto de un par de
engranes acoplados. Mientras los engranes rotawplamen del fluido confinado es reducido
continuamente hasta un volumen minimo. La figura muestra el volumen maximo y minimo
confinado por dos engranes acoplados.
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o = (360/N)/n ° o = (360/N)/2 °

b) C)
Figura 5.7 a) Volumen confinado maximo al iniciel @ontacto b) Volumen confinado arbitrario
durante el contacto c) Volumen confinado minimeadte el contacto

El area de salida méaxima confinada decrece a un area minindg (ver figura 5.7). El fluido es
forzado a fluir a través de estas dos areas. Ranto, el par reactivo generado por este fenordebe

ser igualado para lograr la rotacion de engransspdsible calcular este par reactivo calculando
primeramente la velocidad de salida usando la fontegral de la ecuacion de continuidad:

%Lpdvz—jpvﬁhds (5.16)

DondeV es el volumen arbitraria, es el vector de velocidad del flujpes el vector unitario normal a
las areas de salidadel fluido. El signo negativo indica que el volumeonfinado disminuye. Esta
ecuacion puede ser expresada en términos del arealida, el angulo diferencial de rotactm y la
velocidad de rotacién del engrane;

__tav__ 1 adv (5.17)
2xS dt 2xSda

Por lo tanto, la velocidad de salida del fluidaobiene como una funcion de diferencial del volumen
angulo de rotacion del engrane. La presion finatata diferencial de angulo se obtuvo usando el
principio de Bernoulli:

n n- 1 n- n
L = T pLAT Y ()] (5.18)

De esta forma, es posible obtener la preBih para cada diferencial de angulo de rotacién ymelu
evaluado. La fuerza reactiva es obtenida multiplicelas presiones resultantes por las areas dél per
de los dientes expuestas a esta presion, mostadadigura 5.74", A", A3p).

El par reactivo se obtiene multiplicando la fuergactiva promedio dentro del volumen confinado por

el radio de paso del engrane. Es importante meacique para los engranes intermedios, el par
reactivo fue considerado el doble, ya estos engranesentaran dos voliumenes confinados con los
engranes adyacentes.
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Nuevamente es importante mencionar que la metoi@olqge se utilizo para calcular los pares
reactivos por confinamiento es no conservadorgugaesta metodologia no incluye el arrastre viscoso
dentro del volumen confinado. Para este trabajeenoonté con un valor apropiado de coeficiente de
arrastre viscoso existente cuando el aceite o faje fuera del area confinada entre los dientes en
contacto. Para futuros trabajos, es recomendalelseinvestigue un poco mas sobres este coeficiente
Sin embargo, esta metodologia provee una aproximagpropiada de pares reactivos debido a este
tipo de carga.

5.3.1 Resultados de los Pares Reactivos por Confinnto de Fluido.

16
14 —&— configuracion 1 X

—— configuracion 2 )2((

configuracion 3 y
—>%— configuracién 7
—¥— configuracién 5
—@— configuracién 6
=== configuracion 4

=
N

=
o
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Figura 5.8 Pares reactivos promedio por configéragenerados por confinamiento de fluido.

Los pares reactivos por confinamiento del fluido aproximadamente el doble que los pares reactivos
por amortiguamiento viscoso, bajo las condicionesldros evaluadas. Es posible observar que las
configuraciones con tres 0 mas engranes presergaras reactivos por este tipo de carga mayores que
las configuraciones con dos engranes (configurasidny 4). Esto se debe principalmente a que los
engranes intermedios presentaran pares reactivoslosnlocalizaciones, con sus dos engranes

adyacentes; a diferencia de la Unica localizac&onahfinamiento del fluido en engranes extremos.

A 1000 rpm, el par promedio en la configuracién m@scilla (configuracién 1) es aproximadamente
115% menor que este par en la configuracion masdgréconfiguracion 7) y 50% menor que la
configuracion 4 (dos engranes con 15 y 16 dientEs}o se debe principalmente a que la velocidad de
salida del fluido dentro del volumen confinado escho mayor en una configuraciébn con engranes
mas grandes, ya que la velocidad tangencial eonla zonfinada es mas alta. Ademas, el difereneial d
angulo entre el volumen confinado maximo y minirmay&nor que en engranes con mayor numero de
dientes, lo que también provocara un aumento deléeidad de salida del fluido.

Este incremento de velocidad de salida del fluielotib del volumen confinado provoca un incremento
de la presién dentro de este volumen. Por lo tdasoareas que generan el par reactivo (ver figuta

Alp, A, A3p) son expuestas a esta presion mayor en configmegicon engranes mas grandes,
aumento entonces la fuerza reactiva.

El par reactivo también se incrementa debido a ejuadio de paso serd mayor en engranes mas
grandes. Por lo tanto, el par reactivo por confieato del fluido siempre serd mayor en
configuraciones mas grandes.

Los pares reactivos por confinamiento de fluid®@ &m, 400 rpm y 900 rpm han sido calculados en
cada engrane para ser incluidos en los analissfderzos. Se presentan en las siguientes tablas.



Engrane Engrane Engrane Engrane
CONFIGURACION Extremo 1 Medio 1 Medio 2 Extremo 2
1 0.18 |b-in n/a n/a 0.18 |b-in
2 0.18 |b-in 0.36 Ib-in n/a 0.18 |b-in
3 0.18 Ib-in 0.36 Ib-in 0.36 Ib-in 0.18 Ib-in
4 0.26 Ib-in n/a n/a 0.24 Ib-in
5 0.24 |b-in 0.51 Ib-in n/a 0.23 |b-in
6 0.29 Ib-in 0.52 Ib-in n/a 0.24 Ib-in
7 0.38 Ib-in 0.83 Ib-in 0.73 Ib-in 0.33 Ib-in

Tabla 5.8 Pares reactivos por confinamiento deldéla 200 rpm

Engrane Engrane Engrane Engrane
CONFIGURACION Extremo 1 Medio 1 Medio 2 Extremo 2
1 0.71 Ib-in n/a n/a 0.71 Ib-in
2 0.71 Ib-in 1.43 Ib-in n/a 0.71 Ib-in
3 0.71 Ib-in 1.43 Ib-in 1.43 Ib-in 0.71 Ib-in
4 1.04 Ib-in n/a n/a 0.94 Ib-in
5 0.95 Ib-in 2.03 Ib-in n/a 0.91 Ib-in
6 1.16 Ib-in 2.08 Ib-in n/a 0.94 Ib-in
7 1.54 |b-in 3.33 Ib-in 2.92 Ib-in 1.31 Ib-in

Tabla 5.9 Pares reactivos por confinamiento deldéla 400 rpm

Engrane Engrane Engrane Engrane Extremc
CONFIGURACION Extremo 1 Medio 1 Medio 2 2
1 3.61 Ib-in n/a n/a 3.61 Ib-in
2 3.61 Ib-in 7.23 Ib-in n/a 3.61 Ib-in
3 3.61 Ib-in 7.23 Ib-in 7.23 Ib-in 3.61 Ib-in
4 5.26 Ib-in n/a n/a 4.76 lb-in
5 4.81 Ib-in 10.32Ib-in n/a 4.62 Ib-in
6 5.87 Ib-in 10.52lb-in n/a 4.76 Ib-in
7 7.80 Ib-in 16.72Ib-in 14.80Ib-in 6.64 Ib-in

Tabla 5.10 Pares reactivos por confinamiento dddla 900 rpm.

5.4 Pares Totales en Todas las Configuraciones
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La grafica de pares totales respecto a la velodigadtacion, al igual que los pares reactivoddstse

presentan a continuacion:
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Figura 5.9 Funcién del par promedio total respadtvelocidad de rotacién de salida en cada
configuracion.

Engrane Engrane Mediq Engrane Engrane
CONFIGURACION| Extremo 1 1 Medio 2 Extremo 2
1 1.66 Ib-in n/a n/a 1.66 Ib-in
2 1.66 Ib-in 2.05 Ib-in n/a 1.66 Ib-in
3 1.66 Ib-in 2.05 Ib-in 2.05 Ib-in 1.66 Ib-in
4 2.73 Ib-in n/a n/a 3.42 Ib-in
5 2.10 Ib-in 3.52 Ib-in n/a 2.45 |b-in
6 2.59 Ib-in 4.21 Ib-in n/a 3.42 Ib-in
7 2.46 Ib-in 4.23 |b-in 4.42 |b-in 3.52Ib-in
Tabla 5.11 Pares Totales de reaccion a 200 rpm
Engrane | Engrane Medidq Engrane Engrane
CONFIGURACION| Extremo 1 1 Medio 2 Extremo 2
1 5.36 Ib-in n/a n/a 5.36 Ib-in
2 5.36 Ib-in 7.32 Ib-in n/a 5.36 Ib-in
3 5.36 Ib-in 7.32 Ib-in 7.32 Ib-in 5.36 Ib-in
4 8.88 Ib-in n/a n/a 11.16 Ib-in
5 6.92 Ib-in 12.81 Ib-in n/a 7.92 Ib-in
6 8.47 Ib-in 15.29 Ib-in n/a 11.16 Ib-in
7 8.22 Ib-in 15.51 Ib-in 16.13 Ib-in 11.53 Ib-in
Tabla 5.12 Pares totales de reaccion a 400 rpm
Engrane Engrane Mediq Engrane Engrane
CONFIGURACION Extremo 1 1 Medio 2 Extremo 2
1 23.49 Ib-in n/a n/a 23.49 Ib-in
2 23.49 Ib-in 34.63 Ib-in n/a 23.49 Ib-in
3 23.49 Ib-in 34.63 Ib-in 34.63 Ib-in  23.49 Ib-in
4 39.28 Ib-in n/a n/a 49.4 |b-in
5 30.83 Ib-in 61.30 Ib-in n/a 34.79 Ib-in
6 37.54 Ib-in 72.99 Ib-in n/a 49.40 lb-in
7 37.12 Ib-in 74.63 Ib-in 77.28 Ib-in 51.27 Ib-in

Tabla 5.13 Pares totales de reaccion a 900 rpm
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De la tabla 5.13 se observa que los pares reageascrementan en las configuraciones con engranes
mas grandes. En el caso de las configuracionesd@®engranes, pares reactivos de 39.28 y 49.4 Ib-in
son generados en la configuracion 4 (15 y 16 ds@ntomparados con los pares de 23.49 Ib-in

generados en la configuracion 1 (dos engranes 8aliebtes cada uno). También se observa que en la
configuracion mas grande (configuracion 7), losepareactivos llegan a ser de hasta 77.3 Ib-in,

significando un incremento de aproximadamente 22@¥pecto a los pares generados en la

configuracion 1. El impacto del tamafio de la canfigion en los pares reactivos es directamente
proporcional y tanto la presiéon como la potenciaedgada requeridas para el mismo par de salida
pueden ser mayores en configuraciones mas grandes.

Estos pares fueron aplicados a los modelos de eterfigito para el calculo de presion y esfuerzos e
los engranes. Los detalles de estos analisis sergotaron en la siguiente seccion.
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CAPITULO 6. EVALUACION ESTRUCTURAL COMPARATIVA

Ya calculados los pares reactivos en las configomas que son evaluadas, es posible llevar a cabo |
analisis de elemento finito para el calculo de @zfos de los engranes en cada configuracion.

Se llevaron a cabo andlisis para tres casos en tasl@onfiguraciones:

1. Par de salida igual a 1 Ib-in y velocidad désadle 200 rpm

2. Par de salida igual a 40 Ib-in y velocidad delaale 400 rpm

3. Par de salida igual a 50 Ib-in y velocidad delaale 900 rpm.

Las propiedades del material usado para los tamanalisis fue Nylamid; ya que la fabricacion de
prototipos con este material seria muy sencilloodMo de Elasticidad a 75°F = 400 ksi, Razén de
Poisson = 0.35).

Se llevaron andlisis de elemento finito para hage comparacion de esfuerzos entre todas las
configuraciones. A continuacion se explicara datiEmente las condiciones de frontera, metodologia
de modelacion y resultados.

6.1 Calculo de Presion para generar movimiento y pan los motores

Es necesario entender como se trasmite la prekgist@ma para aplicar las presiones a los modelos.

El par que genera el movimiento de los engranetebe a un diferencial de presion generado en los
dientes de los engranes. Como se puede obsenlarfigura 6.1, en un motor de dos engranes, se
genera un diferencial de presién en dos dientdeslengranes, por lo cual, se podria pensar que dos
dientes son los que generan el par de salida. iBbargo, esta figura también muestra que el par
generado por el diferencial de presion en un djegeancelado por el diferencial de presion de otr
diente localizado en la parte media del sistema.ldtanto, solamente un diente es el encargado de
generar presion y mover el sistema de dos engranes.

El par es generado por
diferencial de presion
en este diente SALIDA ... y este diente

N

El efecto de presion en este diente cancela

el par en uno de los dientes anteriores, ENTRADA
lo tanto, el par es generadio por solamente

UN diente

Figura 6.1. Distribucion de presion y generaciompaeen un motor de dos engranes [15]

Al igual que en esta configuracion de dos engramesytras configuraciones también existiran pares
que se cancelan. Este fendmeno debe tomarse etaat@m mucho cuidado cuando se modelan
matematicamente estos sistemas. En los andlisislaseento finito que se llevaron a cabo para
encontrar las presiones se incluyo apropiadameatégfendmeno.
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6.2 Metodologia de Mallado y Condiciones de Frontar
6.2.1 Metodologia de Mallado y Acoplamientos

Los modelos de elemento finito para las siete gonficiones evaluadas fueron creados con elementos
tipo “SOLID45". Estos elementos son estructuralgzrigmaticos (tres dimensiones). El elemento se
define por tener 8 nodos, uno en cada arista ygna$os de libertad en cada nodo (translaciones ej
X, Y y Z). También son elementos de primer gradongxisten nodos intermedios en los bordes).

Las mallas usadas para todas las configuracioeesrtilas caracteristicas expuestas en las sigsiiente
figuras:

Zonal

Figura 6.2. Malla para la configuracion de tresrangs, 13 dientes. Todas las demas configuraciones
siguieron la misma configuracién de malla.
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Las figuras 6.3 y 6.4 muestran detalles de la neadlaonas criticas. En la zona de contacto, lossod
de los dientes en contacto son coincidentes. Defesia, los resultados en el contacto seran mas
confiables. Cabe mencionar que el contacto selagisin friccion, asumiendo que los dientes estan
bien lubricados, ya que el aceite utilizado esltdevéscosidad y evita desgaste en motores.

El nimero de elementos en los chaflanes son ceatras zonas lejanas al contacto, y seis en los
chaflanes de los dientes en contacto, como se mbes#egvar en las figuras 6.3y 6.4.

La densidad de malla en los dientes que se enaneetr contacto es mayor a la densidad de malla en
zonas alejadas.
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La zona 3 hace referencia a un “nodo maestro” graite central de los engranes, cuyos grados de
libertad estan acoplados a los nodos del areddntee los agujeros de los engranes. De esta forma,
este nodo funcioné como un perno acoplado en fafgida al area interior de los agujeros. Por lo
tanto fue posible aplicar los pares reactivos ela @ngrane, restringir desplazamientos de los pagra

y obtener las reacciones cortantes debido a lasopes aplicadas.

6.2.2 Restricciones de Frontera

Las restricciones de desplazamiento en todos laelo® son ejemplificadas con las siguientes figuras

Desplazamiento vertical, horizontal y Pesplazamiento verticaly horizont B s Presion
. estringidos (cero)

\\\ ] "y
\ Presion 4 Torques
Reactivos

Figura 6.5 Restricciones de desplazamiento en Figura 6.6 Aplicacion de presiones y pares
configuracion 6 reactivos a la configuract

Los pares reactivos, calculados en el capituloriantfueron aplicados directamente a los nodos
maestros de cada engrane, excepto al nodo maestaoratacion esta restringida, localizado en el
engrane de salida. Sin embargo, el momento deiéeaen este Ultimo nodo fue monitoreado de tal
forma que fuera igual al par reactivo en ese emrgnaéds el par de salida deseado.

La metodologia para encontrar la presion correctalanodelo fue de forma iterativa, con los pasos
gue se describen a continuacion:

1. Aplicar presion inicialmente asumida a los modelos

2. Monitorear valor de momento resultante en el nodestro del engrane de salida (restringido
axialmente)

3. Si el valor del momento resultante es igual alrpactivo mas el par de salida, la presion es la
correcta, si no, seguir siguiente paso

4. Hacer una correccion lineal de la presion parar@stel momento resultante que se requiere.

5. Verificar nuevamente el valor del momento resuéigntegresar al paso 3.

Una vez obtenida la presion adecuada en cada ocoafign, se obtuvieron resultados de esfuerzos
para llevar a cabo el analisis comparativo.

Es importante mencionar, que los esfuerzos quétsenen mediante esta metodologia son esfuerzos
estaticos. Para obtener esfuerzos dinamicos sexdasario multiplicar los esfuerzos obtenidos
mediante este andlisis por factores dinamicosjgradstablecidos por AGMA segun la aplicacion.
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6.3 Resultados de Esfuerzos y Presiones.
6.3.1 Esfuerzos de configuraciones a un par de sidide 1 Ib-in, Velocidad de Salida de 200 rpm

A continuacion se presentaran los resultados deezgfs para cada configuracion:

F559.416

| — — —
080464 124.377 248.674 372.971 497.267 143451 89679 179.215 766.75 358.286
62.229 186.526 310.822 435.119 559,416 23011 138,887 " 223 cosz " 313 518 an3 .053

Figura 6.7 Resultados de esfuerzos a una 1 Ibpadde salida para la configuracion 1.
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Figura 6.8 Resultados de esfuerzos a una 1 Ibpadde salida para la configuracion 2
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Figura 6.9 Resultados de esfuerzos a una 1 Ib-padde salida para la configuracion 3
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Figura 6.10 Resultados de esfuerzos a una 1 le-padde salida para la configuracién 4
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Figura 6.11 Resultados de esfuerzos a una 1 lb-j
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Figura 6.12 Resultados de esfuerzos a una 1 le-padde salida para la configuracio

54.411 T 160069

477.04

Figura 6.13 Resultados de esfuerzos a una 1 |le-padde salida para la configuracion 7

Un resumen de los resultados de presion, esfugnaecciones cortantes en los nodos maestros se

presenta en la siguiente tabla:

Esfuerzo Esfuerzo de
Presion Méximo en |contacto Maxim| Maxima Reaccién
Configuracion |Requerida [psj] chaflan [psi] [psi] Cortante [lb]
1 60 559.4 403 41.30
2 435 416.1 427.3 30.62
3 33.5 316.65 437.5 22.26
4 79.5 630.86 346.6 56.3
5 59 473.07 265.1 41.1
6 66.5 564.42 252.4 46.44
7 62.5 529.13 204.8 43.32

Tabla 6.1 Resumen de resultados de esfuerzos mgxpresiones y fuerzas cortantes maximas en
cada configuracion para 200 rpm de velocidad ddadTodos los esfuerzos son equivalentes o de

von Mises)
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6.3.2 Esfuerzos en Configuraciones a un Par de sidide 40 Ib-in, Velocidad de Salida de 400
rpm

A continuacion se presentaran los resultados deezgfs para cada configuracion:

003326
535

720

— N =TT
.58166 1887 3773 5659 7546 2.535 1273 2544 o1a 5085
943.712 2830 4716 65602 489 637.837 1908 179 4450 5720

Figura 6.14 Resultados de esfuerzos a 40 Ib-iredeégsalida para la configuracion 1.
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Figura 6.16 Resultados de esfuerzos a 40 Ib-irade@salida para la configuracién 3
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Figura 6.17 Resultados de esfuerzos a 40 Ib-iradelepsalida para la configuracion 4
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Figura 6.18 Resultados de esfuerzos a 40 Ib-iredegsalida para la configuracién 5
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Figura 6.19 Resultados de esfuerzos a 40 Ib-iradel@salida para la configuracion 6
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Figura 6.20 Resultados de esfuerzos a 40 Ib-iradeg salida para la configuracién 7
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Un resumen de los resultados de presion, esfugnaecciones cortantes en los nodos maestros se
presenta en la siguiente tabla:

Presion Esfuerzo Esfuerzo de Maxima
Requerida| Maximo en |[contacto Maxim Reaccién
Configuracion [psi] chaflan [ksi] [ksi] Cortante [Ib]
1 910 8.49 4.79 650.55
2 510 5.67 4.89 375.51
3 335 5.75 5.07 234.83
4 830 6.56 2.15 699
5 510 4.41 2.63 330.49
6 520 4.61 2.84 341.77
7 420 3.88 2.85 268.78

Tabla 6.2 Resumen de resultados de esfuerzos mgximesiones y fuerzas cortantes maximas en cada
configuracién para 400 rpm de velocidad de sa(iiados los esfuerzos son equivalentes o de von

Mises)



54

6.3.3 Esfuerzos en Configuraciones a un Par de sidide 50 Ib-in, Velocidad de Salida de 900

rpm

A continuacion se presentaran los resultados deezgfs para cada configuracion:
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Figura 6.22 Resultados de esfuerzos a 50 Ib-irade@salida para la configuracién 2
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Figura 6.23 Resultados de esfuerzos a 50 Ib- wadelepsallda para Ia conflguraC|on 3.
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Figura 6.24 Resultados de esfuerzos a 40 Ib-iredeégsalida para la configuracion 4.



55

(o
nnnnnn

3.75 ksi

10.38 ksi

.744535
1154 oae

8225 2001 3999 3 7994
3460 5766 s072 10378 1002 3000 4397 6395 8392

Figura 6.25 Resultados de esfuerzos a 50 Ib-iredé@salida para la configuracion 5.
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Figura 6.27 Resultados de esfuerzos a 50 Ib-iredeégsalida para la configuracion 7.

Un resumen de los resultados de presion, esfugnaecciones cortantes en los nodos maestros se
presenta en la siguiente tabla:

Esfuerzo Esfuerzo de Maxima
Presion Requeridal Maéaximo en | contacto Maximg Reaccion
Configuracion [psi] chaflan [ksi] [ksi] Cortante [Ib]
1 1650 15.39 6.35 937.5
2 1080 10.38 6.5 643.54
3 790 8.96 6.98 539.68
4 1840 14.58 4.29 1297
5 1300 10.38 3.75 890.23
6 1415 11.96 3.96 977.49
7 1280 10.78 3.52 875.17

Tabla 6.3 Resumen de resultados de esfuerzos mgxuresiones y fuerzas cortantes maximas en cada
configuracion para 900 rpm de velocidad de sa(iiados los esfuerzos son equivalentes o de von

Mises)
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6.4 Analisis de Resultados Estructurales

Como se ha mencionado, los esfuerzos obtenidoa eaccion anterior son esfuerzos estéaticos. Sin
embargo, existen cargas dindmicas en los dientesngpactan durante el funcionamiento del motor.
Para calcular los esfuerzos debido a este impastoecesario dividir los esfuerzos estéaticos othbani
del analisis anterior entre factores de dinamida metodologia para calcular estos factores fue
definida por el AGMA y explicada anteriormente. (\¢apitulo 4).

Los factores de impacto para cada configuraciorieoriguientes:

Velocidad de Linea de Paso [ft/s] Factor de Dinamac
a 400 A 900 a 200 a 400 a 900

Configuracion |a 200 rpm rpm rpm rpm rpm rpm
1 65.45 113.45 255.25 0.861 0.824 0.758
2 65.45 113.45 255.25 0.861 0.824 0.758
3 65.45 113.45 255.25 0.861 0.824 0.758
4 69.81 139.63 314.16 0.857 0.80¢ 0.738
5 65.45 130.9 294.52 0.861 0.814 0.744
6 69.81 139.63 314.16 0.857 0.804 0.73B
7 69.81 139.3 314.16 0.857 0.809 0.738

Tabla 6.4 Factores de dindmica en cada configuraiitstos factores dependen de la velocidad de la
linea de paso también mostrada en esta tabla).

Estos factores de impacto deben ser aplicados sotama los esfuerzos en los dientes que se
encuentran en contacto. Estos factores no soradpbca los esfuerzos en los dientes lejanos anka zo
de impacto.

Los esfuerzos equivalentes maximos son mostradtasesiguientes figuras. Es importante mencionar
gue los esfuerzos en los chaflanes y de contattendenalizarse por separado. La linea comparativa d
esfuerzos en los chaflanes podria aumentar o dignsinse variara el radio del chaflan. Sin embargo
la proporcion de esfuerzo entre las configuraci@@emantendria igual a la mostrada en las sig@wente
gréficas.

Esfuerzo Equivalente en el Chaflan
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Figura 6.28 Esfuerzos equivalentes en el chafldumeion de velocidad y configuracion
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Figura 6.29 Esfuerzos equivalentes de contactoreidn de velocidad y configuracion

Las figuras 6.28 y 6.29 muestran que las configan@s que presentaron menores esfuerzos en el
chaflan son las siguientes bajo los distintos esiest

a) 200 rpmy 1 Ib-in: configuraciones 2, 3y 5

b) 400 rpm y 40 Ib-in: configuraciones 5,6y 7

c) 900 rpm y 50 Ib-in: configuraciones 2, 3y 5

Respecto a los esfuerzos de contacto, las confiigues con esfuerzos mas bajos son las siguientes:
a) 200 rpmy 1 Ib-in: configuraciones 5,6y 7
b) 400 rpm y 40 Ib-in: configuraciones 4,5y 6
c) 900 rpm y 50 Ib-in: configuraciones 5,6y 7

Desde el punto de vista estructural, otros parasetrconsiderar en el disefio de motores hidraulicos
son las reacciones cortantes en los ejes asi cambién las presiones requeridas para operar los
motores a la velocidad y par de salida requeridas.siguientes figuras muestran las reaccionessn |
ejes y las presiones antes mencionadas.

1400 2000 Presién Requerida
R == 400rpm,40Ib-in
1200 1 00rpm 50lb-in 1800
/ \ 1600 -
= 1000 _— 11400 |
? 800 .\ / '21200 ,
3 * \I\ / /‘\ = 1000 ——400rpm 40lb-in | |
(8] S )
§ 600 ~ / \ _g 600 | \ \./ /\ —@—900rpm 50lb-in
R ~ —— | S~ ——
200 400 ~¢ ¢
0 200 -
0
1 2 3 4 5 6 7 1 2 3 4 5 6 -
Configuracion Configuracion
a) b)

Figura 6.30 a) Reacciones maximas en ejes de eegyrianPresion requerida calculada para mover
cada configuracion con el par definido.

Como muestra la figura 6.30, se observa una tersimilar a las velocidades de salida de 400 rpm y
900 rpm para las reacciones de corte y presiontrama® que las configuraciones 3, 5y 7 presentaron
reacciones cortantes y presion mas bajas que tadsdeonfiguraciones.
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De las figuras de esfuerzos en la zona de contsetobservan gradientes de esfuerzos resultantges mu
altos, desde la zona de contacto, a través delsaspdel diente, en resultados de algunas
configuraciones (figuras 6.25, 6.26, 6.27). Esteportamiento de los esfuerzos hace pensar que los
resultados de esfuerzos de contacto en las coafigunres en cuestion no son del todo confiables.
Habiendo modelado una malla suficientemente densk eona de contactos (ver figura 6.3), es
posible asumir que este comportamiento no se delma alensidad inapropiada de elementos en esta
zona. Estos gradientes de esfuerzo tan altos enagdgconfiguraciones pueden deberse a bajas fuerzas
de contacto y a la interaccion de mas de dos dielgecontacto en estas configuraciones, provocando
esfuerzos a compresion en ambos lados del diehtendeane y asi, disminuyendo abruptamente los
esfuerzos de contacto. Esto es lo que podria aoseren un escenario real, pero se recomienda mas
andlisis para validar esta hipotesis.

Para estudios futuros, es recomendable revisaslogrzos de contacto en estas configuracionegmas
fondo, llevar a cabo andlisis de sensibilidad dthdo de esfuerzos de contacto como funcién de la
posicion del contacto y definiendo contactos ersaio diente por engrane. (En este estudio se defini
contactos en dos dientes para el engrane de yalida para el engrane que impulsa).

Sin embargo, en este estudio se han utilizadodasciones de contacto para calcular esfuerzos de
Hertz y asi obtener esfuerzos de contacto masatses.

Usando las cargas de tangenciales localizadas eona de contacto de los engranes de salida,
obtenidas de los resultados de elemento finiteagrilaron los esfuerzos de Hertz. Estos resultddos
esfuerzos resultaron ser mas conservadores gesflosrzos de contacto calculados con el método de
elemento finito. Sin embargo, la variacion de esfog es casi idéntica a aquella obtenida con
elementos finitos. Por lo tanto, las comparacicarges mencionadas siguen aplicando. Las siguientes
figuras muestran las cargas tangenciales y logess de Hertz en todas las configuraciones.

Carga Tangencial en Zona de Contacto 16 Esfuerzos de Hertz
140 14
120i—.\\ —— 400 rpm, 40 Ib-in 1 12 —&@— 400 rpm, 40 Ib-in
= ——900 50 Ib-i
100 —8— 900 rpm, 50 Ib-in || B 109 o ° \‘ rpm, 50 Ib-in
) = \ ~
=80 <> — Qs
g \ i\ )
D60 2 6 >
] \ 5
8. \./.\. w o,
N —
20 2
0 0 T T T T T
1 2 3 4 5 6 7 1 2 3 4 5 6 7
Configuracion Configuracién
a) b)

Figura 6.31 a) Cargas tangencial resultantes eredte contacto de engrane de salida. b) Esfudezos
contacto calculados por el método de Hertz.

De los resultados anteriores, es posible recomendar configuracion desde el punto de vista
estructural. La configuracion que en general pitesesstados de esfuerzo mas bajos fue la
configuracion 5 (tres engranes, 13, 14 y 15 di¢ntBara todos los escenarios evaluados, esta
configuracion se ubicé siempre dentro de las toesnsenor esfuerzo, menor presion requerida y por lo
tanto, menores reacciones cortantes en los pemasijdcion. La configuracidn 5 presentd siempre
esfuerzos menores a la configuracion actual (cordigion 1, dos engranes de 13 dientes) y esfuerzos
menores 0 aproximadamente iguales a configuracimdssgrandes o con engranes mas grandes (4, 6 y
7). Como se ha mencionado antes, las configuraziomes grandes presentan pares reactivos mas
grandes, por lo que requieren mayor presion da@afpara atenuar estas reacciones.
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6.5 Flujo Requerido por cada Configuracion y Potena

La cantidad de flujo volumétrico que requiere cadafiguracion no es la misma debido al tamafio y
cantidad de engranes. Es necesario tomar este gtaodem cuenta durante el disefio de este tipo de
motores.

Para calcular el flujo volumétrico por cada engraeeutiliza la ecuacion de continuidad, definida c

la siguiente férmula:

Q=G (6.1)

Donde Q.;es el flujo de entrada al motor, y €n el flujo que sale del motor.
La ecuacion previamente mostrada puede expresarsérminos de la velocidad de giro de cada
engrane mediante las siguientes férmulas:

Q=6,xn xV +6,xn,xV +8,xn,xV +... (6.2)

DondeQ es el flujo volumétrico requerido para generardimcidad de giro de salida ffmin].
6 ... es la velocidad de giro de cada engrane. [rpm]

Ni23..€n es niumero de dientes de cada engrane en cuestion

V es el volumen que llena el fluido entre cada @igjir’]

Calculando el flujo necesario para lograr una vdbxt de salida de 400 y 900 rpm en cada
configuracion, el andlisis comparativo de estopflise muestra en la siguiente grafica:

Caudal Requerido

1200.0

=1000.0 .
E 8000 _B_ —— 400 rpm ||
2 600.0 /./ ‘I’/ —#—900 rpm ||
g 4000 W
T 200.0 &
O

0.0 . . . . . .

Configuracion

Figura 6.32 Grafica comparativa de flujo voluméinmara alcanzar una velocidad de salida de 400 y
900 rpm.

La Grafica mostrada en la figura 5.32 muestra gaebnfiguraciones con mayor nimero de engranes
y engranes mas grandes requieren mayor flujo vahicoépara alcanzar la misma velocidad de salida.
Entre la configuracion que requiere menor flujoe(@ranes de 13 dientes) y la que requiere mayor
flujo (4 engranes, 13, 14, 15 y 16 dientes) exisiz diferencia considerablemente alta. (147%).|dor
tanto, la bomba para el flujo requeriria considieralente mayor potencia para operar la configuracion
mas grande.

Las configuraciones de dos y tres engranes soropeian aceptable desde el punto de vista del flujo
requerido ya que requeririan flujo volumétrico muahas bajo que las configuraciones de cuatro
engranes para obtener la misma velocidad de salida.



60

Una vez calculado el flujo volumétrico que requieesla configuracion para alcanzar la velocidad
requerida, es posible calcular también la poteresgerida para cada configuracion y con el par de
salida definido. La potencia se calcula como eblpoto del flujo volumétrico y la presion, también
calculada previamente mediante el método de elemdinitos:

Potencia=QxP (6.3)
DondeP es la presion requerida en cada configuracién pbranzar la velocidad y par de salida
requerido. La siguiente grafica muestra los redokale potencia requerida en cada configuracidm par
velocidades y pares de salidas de 400 rpm, 40 yBO0 rpm, 50 Ib-in.

Potencia Calculada
4
3.5 /I
_ 3
I25 /l l/l
g 2 = ) — —— 400 rpm, 40 Ib-in —
g15 —#—900 rpm, 50 Ib-in —
g 1
0.5 o : — o— * o —
0
1 2 3 4 5 6 7
Configuracion

Figura 6.33 Potencia calculada para cada configuracvelocidades de salida de 400 y 900 rpm.

La potencia requerida para la configuracion 7 (@rames, 13 a 16 dientes) es al menos 75% mayor a
la que requeririan las tres primeras configuragoBe puede observar una influencia muy granda en |
potencia debido al tamafio de los engranes, masmeenimero de engranes. Una configuracion con
engranes mas grandes, no es la mejor estructuri@rhablando y la potencia que se requeriria para
alcanzar las mismas condiciones de operacion, eRormmayor que la que requeriria una configuracion
con engranes mas pequefios. Por lo tanto, el ugsngtanes de 16 dientes 0 mas no es una opcion
practica desde el punto de vista de la potencia.

Una bomba de 2 HP seria suficiente para operaraiarroon las configuraciones 1, 2y 3, a 900 rpm y
50 Ib-in de par de salida. Para las configuracigng®, se requeriria una bomba de 2.5 a 3 HPlpara
mismas condiciones. Para las ultimas dos configumas (con engranes de mayor tamafo), la bomba
requerida tendria que ser de 3.5 a 4 HP. De estafel consumo de energia seria mucho mas grande
para las ultimas dos configuraciones.
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CAPITULO 7. Disefio Conceptual de Motores y Banco dBruebas

Este trabajo no incluyod la construccion de protigipara pruebas experimentales. Sin embargo, si se
propone el disefio de un banco de pruebas y de dtwsesn hidraulicos de engranes externos: de dos
engranes (configuracion 1) y tres engranes de4l$,16 dientes (configuracion 5).

Siendo la configuracion 5 aquella que mostr6 mejarsultados estructurales, es recomendable
compararla con la configuracion mas comun existente

El material que se propone para los engranes, &ylde o de Nylamid. El esfuerzo de cedencia a
tension de estos materiales es aproximadamentsiIp Ror lo tanto, los engranes propuestos, segun
los resultados obtenidos en este trabajo, podeiansados a velocidades iguales 0 menores de A00 rp
y pares de salida iguales o menores de 40 Ib-in.

El material recomendado para las carcasas de lderasp es laton, por su facil manufactura.
Espesaremos describiendo el banco de pruebas gtopue

7.1 Banco de Pruebas

El banco de pruebas que se propone es el siguiente:

Contenedor de

Bomba Aceite
Hidraulica de
Engranes
— Valvula Manual (Globo
o Bola)
ACEITE
SAE10 =
P
-
J_y-'_'\.
Tt M
Conexion T Sensor de Votor

Sensor de Flujo Presion

Servovalvula Hidraulico

Solenoide
Figura 7.1. Diagrama del Banco de Pruebas Propuesto

Como se observa en la figura 6.1, el banco de pauetnsta primeramente de un contenedor de aceite,
el cual, debe ser capaz de contener al menos & l&ceite. Posteriormente, se coloca una bomba
hidraulica de engranes externos, la cual bombela@aite requerido para los experimentos. Se
recomienda este tipo de bomba de engranes, yatqudign de bomba seria incapaz de bombear
apropiadamente un fluido altamente viscoso y altaendenso como lo es el aceite para motor.

La potencia de la bomba dependera de la velocidadryde salida que se deseen alcanzar. Ver los
resultados obtenidos en el capitulo 5 para elagiotencia adecuada de la bomba. (figura 5.32).
Posterior a la bomba, se colocaria una conexi@nTjda cual, desviaria una parte del flujo delitace
hacia el contenedor y otra hacia la trayectorianaiatior evaluado. En la desviacion con direccion al
contendor de aceite, se colocaria una valvula nhafea bola o de globo). El objetivo de esta
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configuracion, es por razones de seguridad, patargmntrolar mejor la presion y el cantidad dgoflu
masico dentro del sistema y evitar picos de presion

Posterior a la conexion T, en la trayectoria hatiaotor evaluado, se colocaria primeramente una
servo-valvula solenoide, después un censor de fliggpués un censor de presion y finalmente el
motor de engranes a ser evaluado. Con la servadaaera posible controlar el paso de flujo hatia e
motor de engranes desde una computadora a unadaiistansiderable. Al mismo tiempo, lo censores
monitorearan la presion y cantidad de flujo resiiéigpara generar determinada velocidad y par de
salida.

El flujo de aceite que saldra del motor evaluadé deigido nuevamente al contenedor de aceite para
ser reutilizado.

7.1.1 Servo-Valvula Solenoide

La servo-valvula solenoide se recomienda ser laesige:

Servo-valvula normalmente cerrada con tamafio d@iorde ¥z pulgadas. La empresa “Burkert Fluid
Control Systems” [20] ofrece una opcion apropiadawenamero de parte: 134317. Esta opcion es la
siguiente:

s

Figura 7.2. Sevo-Valvulo Solenide de la Empres&e&y NOmero de Parte 134317, tipo: 5281.

Esta servo-valvula es capaz de operar a una preggima de 232 psi, por lo que seria apropiada para
pares bajos y velocidades de salida no mayore§ g20.

32
2
[ ! II— m
—El o IT: ®
T 2o
- _+_- -_+- -
LJ
- = k

Figura 7.3 Dimensiones de la servo-valvula recoradagara velocidades y pares de salida bajos (no a
escala, dimensiones en mm; donde B1=100 mm, LIEG540 mm y D =25.4mm)
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7.1.2 Censor de Flujo

El censor recomendado, de la misma empresa antesanada, es el numero de parte 419587:

Figura 7.4 Censor de Flujo Namero de Parte: 4195883 empresa Burkert, tipo: 8020.

Este censor tiene la capacidad de operar hastegprasson maxima de 145 psi, y un fluido de
viscosidad méaxima de 300 centi-Stokes. La viscositie aceite SAE40 es de aproximadamente 900
centi-Stokes; por lo tanto, es recomendable tralcaja una fluido de menor viscosidad. Se recomienda
trabajar con aceite para motor SAE10, ya que stosidad es aproximadamente 115 cSt, aunque la
densidad es igual que la del SAE4O0.

En cuanto a la presidén, no es recomendable operaeste dispositivo con pares y velocidades de
salida altos, ya que su capacidad de presionigstada. (200 rpm y 3 Ib-in maximo).

La velocidad de flujo maxima con la que este ceesarapaz de operar es 10 m/s.

Las dimensiones de este dispositivo se muestrantmaacion:

TE
C )

PO} (A
o]
FI -

191

Note:

The length of the sensor finger depends
on the fitting used. See datasheet Type S020.

Figura 7.5 Dimensiones de Censor de Flujo, no al@sen mm.

Este censor debe ser ensamblado en una conexiom,tque provee la misma empresa. Esta conexion
es la tipo S020, la cual esta referenciada endmpale la misma empresa.

7.1.3 Censor de Presion

El censor de presién recomendado es igualmentaspoopor la Burkert Fluid Systems, niumero de
parte 444765:
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l’g’:}

Figura 7.6 Censor de Presion, Namero de Parte £4d@ @ Empresa Burkert, tipo 8311.

Este dispositivo tiene una capacidad de operacioredicion de hasta 725 psi. Ademas de existir la
posibilidad de monitorear la presion en el sisteorauna computadora lejana, este dispositivo tambié
cuenta con una pantalla digital que muestra lagmescada instante.

Las dimensiones de este dispositivo se muestrantmaacion:

54 | 40
e i
)
o
@
Swa7 EN175301-803
§ F
<+ = 3
=1 H @
G1/2" - NPT1/2" - Re1/2" 2

Figura 7.7 Dimensiones del Censor de Presion. ékrala. Dimensiones en mm.
7.2 Motores Hidraulicos

Para el disefio conceptual de los motores, se nsanigranes comerciales fabricados por la empresa
SDP/SI (Stock Drive Products/Sterling Instrumenitgptos engranes son de material plastico (Nylon)
de 13, 14 y 15 dientes. El angulo de presion e20dey de mdédulo 2. A continuacién se muestra la
geometria y configuracion de los engranes mostrados

|_._ S — = MATERIAL: Machined From Molded Nylon Blanks.
s No. d” S D4 i
Catalog Number | Module of P.D. D Bore | Face | Hub | Hub
T Teeth H8 |Width| Dia. | Proj.
A 1P 2ZMYH20012 12 24 28 18
l A 1P 2MYH20013 13 26 30 20
A 1P 2MYH20014 14 28 32 20
D, d _ PD. D A 1P 2ZMYH20015 15 30 M4 24
1 T A 1P 2ZMYH20016 16 32 36 26
A 1P 2MYH20018 18 36 40 30
r A 1P 2ZMYH20020 2 20 40 44 10 20 32 10
A 1P 2MYH20022 22 44 48 35
1 A 1P 2MYH20024 24 48 v 38
A 1P ZMYH20025 25 50 54 40
—= - A 1P 2MYH20026 26 52 56 42
; | A 1P 2ZMYH20028 28 56 60 45
— = A 1P 2MYH20030 30 | 60 64 50

Figura 7.8 Engranes que serian usados para logdddtidraulicos.

Como se ha mencionado, los motores recomendadapperimentacion son la configuracion 1 ( dos
engranes con 13 dientes) y la configuracion 5 (Bares con 13, 14 y 15 dientes), ya que esta Ultima
configuracion mostré en general esfuerzos mas bAjosntinuacion se describe cada configuracion.
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7.2.1 Descripcion de Disefio Conceptual de Configuwrin 1

Esta configuracion es la mas comun y la que actrakerexiste. Como se ha mencionado, los engranes
se compraria ya fabricados de la compafia SPDuiBkro de parte de los engranes que se usarian
seria A1IP2MYH20013 (engranes de 13 dientes, vardi§.8). Las flechas y los valeros se comprarian
también fabricados de la misma empresa. Se usadgue didmetro de 10 mm y 50 mm de longitud,
con un numero de parte asignado por SPD de A7X1PBEM@OOtro eje del mismo diametro pero con
150 mm de longitud. Este seria el eje de salida,néomero de parte: A7X1M1000150. El material de
estos ejes es acero inoxidable.

Se usarian 4 rodamientos de aguja para soportesddok ejes. Estos tienen asignados numeros de
parte SQ9ONH2MBN1010.

Se han disefiado propuestas para las carcasas aquendréan los componentes previamente
mencionados. Los planos de estas carcasas se gaouahfinal de esta seccidén. A continuacion de
muestra una vista de explosion del disefio propyestala configuracion 1:

a) b)
Figura 7.9 a) Modelo de CAD no explotado del diseééda Configuracion 1. b) Modelo de CAD
explotado de la Configuracion 1.

Es sumamente mencionar que debe incluirse un exlte la carcasa superior e inferior (no mostrados
en figura previa) para evitar fugas. Este selleedeber la misma configuracion de la cara infetioia
carcasa superior y debe ser de un material elasticmjue de un espesor pequefio (menos de medio
mm).

7.2.2 Descripcion de Disefio Conceptual de Configusign 5

Como se ha mencionado anteriormente, la confighma8i (13, 14 y 15 dientes) fue la que mejores
resultados estructurales mostro.

Se recomienda que para futuros estudios, se cgasti prototipo de esta configuracién y comparar la
curvas de esfuerzo resultantes con aquellas detlmedmunmente usado y descrito en la seccionianter
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Los engranes recomendados para la construcciostaeanfiguracion, son igualmente aquellos fabosad
por la compaifia SPD. El numero de parte definiddgpoompaiia son: A1IP2MYH20013 para el engrane
de 13 dientes, A1IP2MYH20014 para el de 14 dientagdB2MYH20015 para el de 15 dientes. Los ejes y
los baleros son los mismos a aquellos recomendeatada configuracion anterior.

Los planos de las carcasas internas y externasfi@mbién disefiadas, y los planos de estas serdnanl
igualmente al final de este capitulo.

A continuacion de muestra una vista de explosidmliderio propuesta para la configuracion 5:

a) b)
Figura 7.10 a) Modelo de CAD no explotado del diséé la Configuracion 5. b) Modelo de CAD
explotado de la Configuracion 5.

Igualmente, es sumamente importante que se indoysello de material elastico entre la carcasariatg
externa, con la geometria de la cara inferior dmtaasa superior. Esto es indispensable en losdttses
para evitar fugas que deterioren rapidamente ldene®my afecten su comportamiento.

Los planos de las carcasas se presentan a condingrcel siguiente orden: 1. Carcasa superior de
la configuracion 1, 2. Carcasa inferior de la cgmfacion 2, 3. Carcasa superior de la configuracion
5, 4. Carcasa superior de la configuracion 5.

7.3 Planos de las Carcasas para las configuraciornky 5.

A continuacion se presenta planos de las parteisogs e inferiores de las carcasas, propuestas
para las configuraciones 1y 5.
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CAPITULO 8. CONCLUSIONES Y TRABAJO PENDIENTE

Este capitulo resume las conclusiones que se banzaldo a lo largo de este trabajo, asi como tambié
el trabajo futuro para refinar los analisis y lesultados.

En cuanto al trabajo futuro se propone primerambenar a cabo una investigacion detallada acerca
de los claros entre los engranes y las carcasaslosoque actualmente son disefiados los motores
hidraulicos. Esta investigacion se llevo a cabobi@gmen este trabajo, sin embargo, este tipo desdat
es informacion confidencial que los actuales didefes guardan para mantener su ventaja competitiva.
Sin embargo, se recomienda una nueva investigaciércta de estos datos para poder compararlo con
el valor usado en este trabajo (0.02 inch).

Otro trabajo propuesto para investigacion futusaglevalor del coeficiente de arrastre por pérdiea
presion, entre los dientes de los engranes y eloflbidraulico. En este trabajo se asumidé que este
coeficiente seria igual que al de un perfil en i@.é8nbargo, se recomienda la futura comprobacion de
esta hipbtesis mediante experimentacion, o simitagor elementos finitos. (Programa de elementos
finitos propuestos para el estudio de este coetieiANSYS FLUENT).

Para trabajo futuro, también se propone la revislénla metodologia para la modelacion de los
contactos, y la revision de los esfuerzos de ctmiaatenidos en este trabajo. Se propone llevaba c
analisis de sensibilidad del esfuerzo respecto pokicion del contacto, evaluar la definicion del
contacto, evaluando resultados cuando se estahieeeor nimero de dientes en contacto, variando la
densidad de la malla hasta obtener convergencieesidtados y asi comparar con los resultados
obtenidos, etc. Ver seccidn 6.4 para mayores dstd este trabajo propuesto.

Los andlisis analiticos, numéricos y de elemerito®$ que se llevaron a cabo en este estudioaaplic

a condiciones de operacion de motores hidraulicamado se ha alcanzado el estado estable. Estos
analisis no aplican para condiciones de estadaitosiv de operacion de los motores (arranque,
condiciones de presion ultimas). Como trabajo futambién se propone llevar a cabo estos mismos
analisis de esfuerzos para las condiciones traiastdescritas y evaluar si los esfuerzos son neayor
que las condiciones evaluadas en este trabajopasi también, llevar a cabo analisis comparatios d
esfuerzos para estas nuevas condiciones. Paradéidm de arranque, seria necesario considerar las
fuerzas inerciales que deben vencerse al inicia detacion de los engranes en el intervalo degem
correspondiente. Para una condicion de presiomaythabra que llevar a cabo antes una investigacion
acerca de las presiones maximas que podrian gdaerarentes de proveerian el fluido hidraulica, as
como también, el intervalo de tiempo de estas q@nesi

Finalmente, se propone como trabajo futuro la coosidn del banco de pruebas propuesto en el
capitulo 7, al igual que los motores con configiracl y 5 primeramente para su caracterizacion y
también para validar los resultados obtenidos entegbajo.

Basandonos en los resultados obtenidos en esggdréds conclusiones alcanzadas son las siguientes

En base a la consideracion de que el coeficienserdstre presente en el perfil de los dientesnatas

al de un perfil de C, los pares reactivos debidorastre por perdidas de presion son los mas altos,
seguidos por los pares reactivos debido a conferimide fluido entre dientes en contacto. Estos
altimos son aproximadamente 3 veces menores qupal@s por arrastre. Los pares reactivos mas
bajos presentes en las configuraciones evaluadaagellos debido al amortiguamiento viscoso, ya
gue son aproximadamente 2 veces mas bajos quares rgactivos por confinamiento de fluido.

Para los tres casos antes mencionados, las cadignes con mas engranes y con engranes mas
grandes presentaron pares reactivos mayores qtiglzagiones con menos engranes y con engranes
mas pequefios. El incremento de par promedio tetdd donfiguracion mas simple (configuracion 1) a
aquella mas grande evaluada (configuracion 7) €2€&o a una velocidad de salida de 1000 rpm. Por
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lo tanto, la presion y potencia de entrada redaepara las configuraciones mas grandes debe ser
mayor que estos parametros en configuraciones atagefas.

Tomando en cuenta, nuevamente, la consideraci@s amtncionada acerca del coeficiente de arrastre
en el perfil de los dientes, solamente los parastims por arrastre pueden ser incluidos parasisal

de esfuerzos en este tipo de motores, sin quedaséén de los otros dos tipos de pares reactivos
afecte considerablemente los resultados finaldga. d&clusion aplica hasta una velocidad de sdkda
1000 rpm.

A pesar que los pares reactivos fueron menoresagncénfiguraciones de dos engranes, estas
presentaron los esfuerzos mas altos en los chaflpae los tres escenarios evaluados. Sin emHbdargo,
diferencia de esfuerzos entre las configuraciomeyab y cuatro engranes fueron poco significativas
Para el escenario de 900 rpm con 50 Ib-in de pasatida, las configuraciones que presentaron
menores esfuerzos fueron las 2, 3 y 5, que songuwationes de menor tamafio o menor nimero de
engranes que la configuracion 7.

En cuanto a los esfuerzos de contacto, se obsemaexjste un decremento significativo al usar
configuraciones con engranes de distinto tamarendsi las configuraciones 5, 6 y 7 las que
presentaron esfuerzos de contacto mas bajos. Siargno) no existid una diferencia significativa de
esfuerzos entre estas configuraciones, a pesar diéetencia de tamafio de los engranes y el nimero
de engranes presentes en la configuracion 7.

Desde el punto de vista estructural, la configdrad es la mejor en términos generales de las siete
configuraciones evaluadas. Esta configuracion satuda dentro de las tres configuraciones con
menor esfuerzos, (tanto en el chaflan, como deactojtde las siete evaluadas, para los tres esagnar
evaluados.

Desde el punto de vista de potencia, las configomas con menor nimero de engranes y engranes
mas pequefios son la mejor opcidn, ya que requerité@nor potencia para obtener la misma velocidad
y par de salida. A pesar que las presiones reqgead configuraciones mas grandes son menores que
aquellas en configuraciones mas pequefias, lasgooadiones mas grandes requieren mayor caudal
del fluido, lo que incrementa la potencia requerid@omo se ha mencionado, esto aplica para
condiciones de estado estable. Se recomienda eviaodién estos resultados bajo condiciones
transitorias.

Finalmente, el usar engranes mas grandes o magweralde engranes como configuracion en motores
hidraulicos no significa precisamente aumentarapacidad estructural del motor (obtener menores
esfuerzos). Ya que las configuraciones mas gramglseran pares reactivos mayores que las
configuraciones de menor tamafo.
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