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Resumen

Los vehiculos hibridos se han convertido en una opcién importante para aumentar la eficiencia
en el uso de combustibles fosiles. Uno de los puntos més importantes en el disefio mecanico es el
sistema de acoplamiento del motor de combustién interna y el motor eléctrico. En particular para
el vehiculo eléctrico hibrido de configuracion paralela.

Esta tesis tiene como objetivo disenar un acoplamiento para el sistema de propulsién para un
vehiculo hibrido eléctrico y forma parte de un proyecto de investigacion realizado en el Instituto
de Ingenieria de la UNAM que tiene como propdsito el diseno de un banco de pruebas para
verificar el desempeno de un autobus hibrido.

El acoplamiento a disenar es un sistema de engranes planetario para combinar la potencia de
cada motor y lograr un uso inteligente del combustible. El punto clave de esta tesis es disenar los
engranes del sistema, para evitar que fallen por flexiéon y contacto debido a las cargas especificadas
por los motores adquiridos para el banco de pruebas.
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Capitulo 1

Efectos de la transportacion humana

Hoy en dia en un mundo globalizado; el mercado automotriz es uno de los principales a nivel
mundial. La demanda de vehiculos es anualmente impresionante. Esto trae consigo uno de los ma-
yores problemas actuales a nivel mundial que es la gran demanda de combustibles fosiles con la
consecuente emision de contaminantes al medio ambiente.

Figura 1.1: Industria automotriz.

Actualmente, en el D.F. y la zona conurbada se mueven aproximadamente tres millones de
vehiculos diariamente. Solo particulares se tienen registrados més de un millon 900 mil, pero al
sumar transporte de carga, de pasajeros y de otros servicios, la cifra supera los 2.4 millones, y si se
anaden otros 800 mil vehiculos de todo tipo que entran y salen de los municipios conurbados a la
capital, la cifra rebasa los 3.2 millones de vehiculos. [1]

Por otra parte, estudios realizados mencionan que en México se consumen cerca 190 millones de
litros de gasolina y diésel cada dia. Este alto consumo del energético se ha mantenido a pesar de
que en los ultimos seis anos, el precio de la gasolina Magna subi6 70 %, la Premium 45 %, y diesel
106 %, segun datos de la Direccion General de Servicios de Documentacion, Informacion y Anélisis
(DGSDIA). |2]

Ademads, otro de los grandes problemas que aqueja a las grandes metrépolis y en nuestro caso
a la ciudad de México, es el de la congestion vehicular. Este problema, trae consigo muchos efectos

negativos, por ejemplo, la dificultad de movilidad en las grandes urbes, el incremento de la conta-
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minacion del aire afectando su calidad, el desarrollo de enfermedades degenerativas y el desarrollo
de alergias en los ciudadanos. Por otro lado, el medio ambiente también se ve afectado por este
problema, como lo indica el calentamiento global.

Figura 1.2: Congestion vehicular en el D.F.

Es imprescindible buscar una solucién a todos estos problemas actuales que afectan a nuestro
mundo. En nuestro pais, por parte de la maxima casa de estudios, mas especificamente en el Instituto
de Ingenieria de la UNAM se estan desarrollando distintos proyectos sobre vehiculo hibridos con el
objetivo de contribuir a contrarrestar todos los problemas anteriormente mencionados.

Actualmente, el adelanto en vehiculos hibridos eléctricos (VHE) es una realidad de la cual im-
portantes companias automotrices han sido protagonistas. Un ejemplo de esto es Toyota, compania
que en 1997 lanz6 el Prius, un VHE que se convirtié6 en una propuesta novedosa para el mercado
automotriz. Posteriormente, en 1999 Honda introdujo su VHE, el Honda Insight, y en el 2005 Che-
vrolet particip6 con la pick up Silverado Hybrid.

Figura 1.3: Toyota Prius Concept 2014.

Es evidente que tratar de competir en la creacion de un VHE contra empresas como las mencio-
nadas anteriormente es muy complicado, sin embargo, en el Instituto de Ingenieria de la UNAM se
ha vislumbrado la posibilidad de incursionar en el &mbito desarrollando tecnologia para autobuses
urbanos hibridos, ya que es un sector del que poco se ha generado en nuestro paifs, ademés, de que la
produccién de autobuses ain no es tan automatizada como en el caso de los vehiculos particulares.



1.1. Problemas actuales de la transportacién humana

Como se mencion6 anteriormente, en la actualidad el problema de la contaminacion del aire se
ha agravado en las grandes ciudades, por ello el desarrollo de nuevas tecnologias limpias ha invadido
el mercado de los automoéviles.

Hoy en dia la tecnologia automotriz no solo se centra en mejorar el confort o en un disefio mas ae-
rodinamico, sino también en la disminucién de emisiones contaminantes, que surgird principalmente
de elevar la eficiencia del consumo de combustible. De igual manera que la contaminacioén, el tema
de los combustibles no renovables es un asunto que desde hace algunos anos tiene mucha importancia.

El tema de los combustibles, es una problemética que se ha vuelto razén de problemas sociales,
econémicos y cientificos. Por tal motivo el avance en VHE cobra una mayor relevancia, pues tiene
como punto de partida el uso inteligente del combustible y el propoésito de tal desarrollo tecnolégico
es aprovechar mejor el combustible al reducir los gastos que realiza una persona por el consumo del
mismo y menores emisiones al ambiente.

Figura 1.4: Problemas de la transportacién en la ciudad de México.

Entre los beneficios que pueden obtenerse de la colaboracion y el uso de tecnologias como el
VHE, se encuentra la disminucién de los indices de contaminaciéon del aire, el ahorro en el gasto de
recursos naturales no renovables como la gasolina o el diésel, reducciones en los costos del transporte
publico e intensidad de trafico vehicular, decremento del presupuesto de la poblacién destinado a
combustible, mejoras en comodidad y seguridad para los pasajeros entre otras.

Con esto, podemos mencionar la importancia que tiene la realizacion de esta tesis y la ayuda
que esta significa en conseguir el objetivo primordial: la investigacion y el desarrollo de tecnologias
para VHE.
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Figura 1.5: Gréfica del aumento en el precio de los combustibles fésiles en el D.F. publicada por la
Asociacion Mexicana de Empresarios Gasolineros.

1.2. Vehiculos eléctricos hibridos en transportacion

En México, a pesar de los beneficios ambientales y econémicos que aportan los VHE, el mercado
de automoviles hibridos se encuentra en una etapa muy incipiente, debido a que la gestaciéon del
mercado de autos hibridos ha sido lenta. Hace méas de diez anos Toyota, lider mundial en la produc-
cion de este tipo de vehiculos, sonde6 el mercado y prest6 varias unidades de la primera generaciéon
del Prius, su hibrido estrella, a algunas dependencias del gobierno mexicano con fines de prueba,
pero esta iniciativa no trascendio. 3|

A principios del 2006 Honda empez6 a importar el modelo Civic, cuando inicié la venta de autos
hibridos en México, vendiendo 484 autos. Pero, los actuales incentivos fiscales son insuficientes, por
lo que no se ve mucha presencia de estos productos en el mercado mexicano.

A finales de 2007, GM se convirti6 en la primera armadora en fabricar en México un vehiculo
hibrido la Chevrolet Captiva Sport Hibrida. Mientras que Ford también empez6 a fabricar algunos
vehiculos hibridos en México, como el Ford Fusion para exportar al mercado estadounidense.

El Honda Civic hybrid es el vehiculo més eficiente que circula en México. Este vehiculo funciona
con un motor de combustién interna y un motor eléctrico. Este vehiculo, genera un gasto anual de
$7 000 en combustible, en una distancia promedio recorrida de 15 mil kilometros. El Civic produce
un nivel de emisiones al afio de 1 785 kilogramos de bioxido de carbono. [3]



Figura 1.6: Honda Civic Hybrid 2014.

Asimismo, destaca el Toyota Prius, con un gasto de $7 700 de combustible en los mismos 15 mil
kilémetros, mientras que emite 2 205 kilogramos de biéxido de carbono a la atmoésfera. El Smart
de Mercedes Benz gasta $10 200 al afio en gasolina y emite al aire 2 250 kilogramos de biéxido de
carbono. [3]

En esta lista se encuentra también el Ford Fusion con un gasto en combustible estimado al ano
de $6 900 y un nivel de emisiones de bioxido de 2 250 kilogramos al afio, con un rendimiento de 24
kilometros por litro en ciudades. [3]

A pesar de que en nuestro pais la cultura de los hibridos apenas empieza a desarrollarse. En
el sector del transporte publico ya se empez6 a incursionar, mediante el proyecto del metrobis y
mexibis. En estos proyectos que se desarrollaron en la ciudad de México y estado de México, se
introdujeron autobuses hibridos de la marca Volvo. [4]

Figura 1.7: Transporte pablico hibrido en el D.F.

Estos autobuses hibridos reciclan la energia del frenado para su reutilizacién en el arranque
y aceleracion, generando un ahorro de combustible de 30 % y de emisiones locales de 50 %. Los
autobuses hibridos Volvo tienen un arreglo en paralelo donde tanto el motor eléctrico como el motor
a diesel estan acoplados con la transmisiéon. Esto permite conservar ahorros de combustible incluso
en altas velocidades de operacion. |3|



Ventajas de los vehiculos hibridos eléctricos

Este tipo de vehiculos presenta sobre los vehiculos tradicionales las siguientes ventajas:

= Son capaces de conseguir una mayor eficiencia, lo que se consigue por la supresion de la mayor
parte de las pérdidas de potencia que se producen en los vehiculos tradicionales.

= La eficiencia de la combustiéon se incrementa notablemente, lo que se traduce en reducciéon de
las emisiones contaminantes.

= Kl sistema de frenado tiene una capacidad regenerativa de potencia, lo que reduce las pérdidas
de eficiencia. EI motor eléctrico opone resistencia al tren de propulsiéon haciendo que las ruedas
desaceleren. A cambio, la energia de las ruedas regresa al motor eléctrico y hace que gire y
que funcione como generador, combinando la energia que normalmente se desperdicia durante
el frenado y que se almacena en una bateria hasta que el motor eléctrico la necesita.

= El motor se dimensiona solo para una potencia promedio, ya los picos de potencia los propor-
ciona la fuente de energia alternativa. Esto permite que el motor funcione siempre en su punto
6ptimo o muy cerca de él. Por ello su eficiencia resulta mejorada, pudiéndose aligerar el peso
y volumen hasta del motor.

» El motor puede desactivarse durante la marcha cuando no se necesita. |5|

1.3. Definicién del problema

Se ha mencionado que uno de los principales motivos para el desarrollo de vehiculos hibridos es
el ahorro de combustible, para lo que se necesita que los motores de combustion interna (MCI) y
eléctrico (ME) tengan un buen desempeno. Como consecuencia, una de las tareas de este trabajo es
realizar el analisis de potencia, par y velocidad de los motores para poder disefiar un acoplamiento
mecanico adecuado y asi mezclar las potencias de dichos motores. Esto con el fin de que en un
futuro se realicen experimentos en un banco de pruebas, donde la carga se pretende dindmica me-
diante un dinamoémetro para comprobar la eficiencia entre otros aspectos de los vehiculos hibridos. [6]

El acoplamiento se llevara a cabo mediante un sistema de engranes planetario o epiciclico
(SEP). Este se disené para transmitir y combinar las potencias de los motores adquiridos y que
coinciden con la capacidad méxima del dinamoémetro.

Para disenar el acoplamiento mecénico apropiado para conseguir un ahorro de energia es nece-
sario considerar el par, potencia y velocidad de los motores. Ademas de considerar la geometria y
los materiales de los engranes.
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Figura 1.8: Estructura del Toyota Prius (infografia publicada en www.mvaseguradores.com).



1.4. Objetivo
El presente trabajo tiene los siguientes objetivos:

= Disenar el acoplamiento del sistema de propulsién del vehiculo hibrido mediante un sistema
de engranes planetarios.

= Determinar el andlisis de par, velocidad y potencia del sistema.

= Realizar el diseno del sistema de engranes mediante NX 8.5 que es un software de CAD.

» Simular la cinematica del acoplamiento mecanico mediante NX 8.5 que es un software de CAE.
» Simular el acoplamiento mecéanico mediante elemento finito (FEM) en el mismo software.

= Generar los planos para una posible manufactura del acoplamiento mecénico.

1.5. Descripcion del contenido

En el presente capitulo, se explicaron los cimientos de este trabajo, puntualizando los objetivos
y la problematica principal que inspir6 al proyecto que pretende apoyar esta tesis. También se dio
un pequeno panorama de avances que existen en este tema y las contribuciones que se han hecho
al mercado por parte de las empresas automotrices. Finalmente, se puntualizé en la problematica
principal justificando el proyecto y se definié el problema al que se quiere dar solucién.

En el capitulo siguiente, se abordan de manera breve las configuraciones para vehiculos hibridos
eléctricos y se da una descripcién de los acoplamientos mecanicos y de los sistemas de engranes
planetarios basada en la revisiéon del estado del arte.

En el tercer capitulo, el niicleo de este trabajo, se realiza el diseno del SEP. Primero se hace el
andlisis de potencia, par y velocidad, después se realiza el disefio geométrico y el disefio para prevenir
fallas.

En el capitulo cuarto se realizan las simulaciones del disefio para comprobar que el sistema fun-
ciona como se espera y que no falle debido a los esfuerzos mecéanicos.

En el dltimo capitulo se dan las conclusiones de todo el trabajo realizado y un panorama general
del trabajo futuro en este mundo de los vehiculos hibridos eléctricos.



Capitulo 2

Funcionamiento de los vehiculos hibridos
eléctricos

Un vehiculo hibrido, se conoce como aquel que cuenta con dos o mas fuentes de potencia. En el
caso de un vehiculo hibrido eléctrico (VHE), se tienen como fuentes de potencia un motor de
combustion interna (MCI) y un motor eléctrico(ME).
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Solo funciona el Funciona el motor - Funciona el motor térmico, a su
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Figura 2.1: Funcionamiento de un VHE (infografia publicada en www.mundoymotor.com).

Una de las principales motivaciones para el desarrollo de los VHE es la posibilidad de combinar
las ventajas de los vehiculos puramente eléctricos, que tienen cero emisiones con las ventajas de
los vehiculos de MCI, de manera que los VHE pueden beneficiar de varias manera para mejorar el
desempeno del vehiculo y la economia de combustible. En principio, es posible:

1. Reducir el tamafno del MCI y seguir cumpliendo los requisitos de potencia maxima del vehiculo.

2. Recuperar energia mediante el frenado regenerativo, durante la desaceleracion en lugar de
disiparla a causa de la friccion del frenado (frenado regenerativo).

3. Optimizar la distribucién de energia entre los motores.

4. Eliminar el consumo de combustible de ralenti al apagar el motor cuando no se requiere de
energia del combustible (parada y arranque).
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5. Cuidado del medio ambiente. [5]

Como ya se menciond, un VHE puede reducir el consumo de energia y las emisiones contaminantes
en comparacién con vehiculos convencionales debido al mayor grado de libertad anadido por el ME
y también a la capacidad del frenado regenerativo. Todos estos beneficios estan disponibles, sin
sacrificar atributos convencionales como el rendimiento, seguridad y fiabilidad. Todo esto esta en

funcion de la distribucién de potencia que se realiza mediante el acoplamiento mecanico.

# | e : Fuerza propulsora Ll

m—  Fuerza motor térmico

Arrangue vehicul

Vehiculo
parado

Energia

Freno

Regenerativo

Arranque térmico Frenos

Térmico funciona con mayor rendlmiento

Figura 2.2: Gréfica del funcionamiento del VHE (infografia publicada en valdemarf.wordpress.com).

2.1. Componentes de los vehiculos hibridos eléctricos

Los componentes de un vehiculo hibrido eléctrico son casi los mismos que en un vehiculo con-
vencional, con la diferencia de que se afiade una segunda fuente de potencia para lograr una mayor

Tiempo =

eficiencia y aprovechamiento del combustible. Los componentes basicos de un VHE son:

1. Motor de gasolina o diésel: Este es similar al que tienen los automéviles convencionales.
Sin embargo, el motor en un hibrido es mas pequeno y cuenta con tecnologia avanzada que

reduce las emisiones e incrementa la eficiencia del mismo.

2. Tanque de combustible: El tanque de combustible es la fuente de energia del motor ya sea

de gasolina o diésel.

3. Motor eléctrico: El motor eléctrico de un auto hibrido es muy sofisticado, pues estd manejado
con electronica avanzada que permite que éste actiie como motor y generador. Por ejemplo,
cuando el VHE necesita potencia, actia como motor y obtiene energia de las baterias para
acelerar. Pero cuando el VHE disminuye la velocidad, actia como generador y suministra

energia a las baterias recargandolas (frenado regenerativo).

4. Baterias: Las baterfas en un auto hibrido son la fuente de energia del motor eléctrico.
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5. Transmision: La transmisiéon en un automoévil hibrido cumple la misma funcién que en un
auto convencional.

6. Acoplamiento mecéanico: Este elemento, tiene la funciéon de mezclar la potencia de los dos
motores para lograr un 6ptimo funcionamiento del VEH. [7]

Motor
o Estructura mecadnica del vehiculo Eléctico
Bateria
Mator de Tracclan
combustion posterior
Interna
Tracchén Convertidora
et COMVErsor
Tanque de Motor
stible eléctrico

o |avelocidad determina el motor que usa el vehiculo

El motor eléctrico Se activa el motar
abastece el sisterna de combustidn
die propulsion intemna

De 1 km a 60 km De 60 km en adelante
Ideal para bajas Brinda soporte para
wlucﬂl.ides altas velocidades

Figura 2.3: Arquitectura de un VHE (infografia publicada en www.taringa.net/Informacion-de-los-
vehiculos-Hibridos.html).

2.2. Configuraciones de los vehiculos hibridos eléctricos

La configuracion de un vehiculo hibrido eléctrico (VHE) depende de la disposicion de los ele-
mentos que lo componen, por lo que se pueden clasificar de tres maneras que son:

= Configuracion serie
= Configuraciéon paralelo

= Configuracion serie-paralelo

A continuacion se describird de manera breve en qué consiste cada una de las configuraciones,
asi como su funcionamiento (flujo de la energia) y sus principales ventajas y desventajas.
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2.2.1. Configuracién serie

En esta configuracion, el vehiculo es impulsado por el motor eléctrico gracias a la electricidad
suministrada por el generador acoplado directamente al motor de combustiéon. La bateria actta,
por lo tanto, como acumulador de la energia eléctrica sobrante y, cuando estd cargada, permite la
desconexion temporal del motor de combustiéon, de forma que el vehiculo puede impulsarse momen-
taneamente de manera totalmente eléctrica.

Los flujos energéticos en esta configuracion son los siguientes:

= El motor de combustion, a través del generador, puede alimentar al motor eléctrico y también
cargar la bateria.

= La bateria puede alimentar al motor eléctrico pero también, gracias a la capacidad de éste de
actuar como freno regenerativo, puede recargar la bateria. El frenado regenerativo consiste en
desacelerar el vehiculo no del modo convencional, sino invirtiendo el funcionamiento del motor
eléctrico y haciéndolo funcionar como un generador de electricidad.

El generador se utiliza principalmente como un ampliador de ayuda, por lo que en la mayoria
de los kilometros se circula con la energia de la bateria. Cuando la duracion del viaje excede a las
prestaciones de la bateria el generador se enciende. Por lo que, en viajes largos, el generador puede
ser conectado automaticamente cuando las baterfas alcanzan un nivel predeterminado de descarga.

A altas velocidades, solo parte de la energia proviene de las baterias, siendo éstas las que suminis-
tran la potencia necesaria para aceleraciones. A velocidad crucero, la potencia generada en exceso se
utiliza para recargar las baterias. Este sistema resulta eficiente si la mayoria de la distancia recorrida
se utiliza la energia de la bateria que se ha recargado. En caso contrario es dificil la justificacion de
este tipo de propulsién hibrida ya que la energia eléctrica de la bateria proviene en realidad de la
combustion del MCI.

Generador Conversor

Motor de
combustién Motor
interna eléctrico

Figura 2.4: Flujo de energia de un VHE en configuracion serie.
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La principal ventaja que ofrece esta configuraciéon frente a las otras es la de un diseno mecénico
simple. Ya que se dispone de un MCI disenado y optimizado para trabajar siempre en el mismo
régimen de velocidad, par o potencia asi mismo alta eficiencia.

La desventaja de este tipo de vehiculos es que toda la energia producida por el MCI tiene
que atravesar por el generador eléctrico sufriendo pérdidas debido a la transformacion de energia
mecanica en eléctrica y ademés toda la energia para la tracciéon tiene que pasar por el motor eléctrico.
Otra desventaja es que las maquinas de combustion y eléctricas deben ser grandes en tamano por
la capacidad.

2.2.2. Configuracién paralelo

En los VHE con esta configuraciéon, tanto el motor de combustién como el motor eléctrico traba-
jan simultdneamente para impulsar las ruedas del vehiculo. Es decir, ambos proveen de potencia al
vehiculo de modo que los dos sistemas pueden ser utilizados independientemente o simultdneamente
para obtener una potencia especificada por el operador.

Los flujos energéticos de esta configuracion son los siguientes:

= El motor de combustién, a través del motor eléctrico, puede también impulsar al vehiculo y
también cargar la bateria funcionando éste tltimo como un alternador.

= La bateria puede alimentar al motor eléctrico y gracias a la capacidad del freno regenerativo
el motor eléctrico también puede recargar la bateria.

Aunque mecénicamente es més compleja, esta configuracion evita las pérdidas de la conversiéon
de energia mecanica a eléctrica y eléctrica a mecénica que se da en la configuracion en serie. Ademas,
como los picos de demanda de potencia le corresponden al motor de combustiéon interna el banco
de baterias y la méquina eléctrica puede ser mas pequena y es posible emplear solo una maquina
eléctrica. A diferencia de la configuracion serie que utiliza dos.

El MCI entra en funcionamiento cuando el vehiculo necesita més energia. En el caso del arran-
que y al detenerse el vehiculo, el sistema aprovecha la energia normalmente empleada en frenar para
recargar la bateria (frenado regenerativo).

Como los patrones de uso de los automéviles tienden a viajes cortos y frecuentes, un hibrido en
paralelo trabajara la mayor parte del tiempo s6lo con el motor eléctrico, ahorrando combustible y
reduciendo las emisiones contaminantes al medio ambiente.

2.2.3. Configuracién serie-paralelo

El concepto de un VHE mixto parte de una configuracion serie en el que se conecta el motor
de combustion directamente a las ruedas. Asi, tanto el motor de combustion como el generador y el
motor eléctrico estan interconectados a través de un sistema de engranes planetario (SEP) el cual,
a su vez, estd conectado a la transmisiéon del vehiculo.

Esta configuracion proporciona la posibilidad de propulsar al vehiculo de tres maneras: mediante

el motor de combustién, mediante el motor eléctrico o mediante una combinacién de ambos moto-

res. [§]
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Figura 2.5: Flujo de energia de un VHE en configuracién paralelo.

El flujo de la energia con esta configuracion es el siguiente:

= El motor de combustiéon impulsa al vehiculo a través del conjunto de engranes.

= El generador, que estd también conectado a ese sistema de engranes planetario, es impulsa-
do por el motor de combustién produciendo asi electricidad. Esa electricidad es usada para
recargar las baterias y para alimentar al motor eléctrico, segtin las necesidades.

= Kl motor eléctrico es alimentado por las baterias y a su vez éste es capaz de recargar las
baterfas en los momentos que funcione el sistema de freno regenerativo.

= El motor eléctrico impulsa las ruedas a través del sistema de engranes planetario.
Las ventajas de la configuraciéon con respecto a las otras configuraciones son las siguientes:

» Gracias al sistema de engranes planetario (SEP), el motor de combustion puede ser conectado
a las ruedas en aquellos momentos en los que opere en el rango 6éptimo de revoluciones y en su
rango de maxima eficiencia, es decir maximo rendimiento y minimo consumo de combustible.

= Al trabajar el motor de combustion en dichas condiciones y al disponer del refuerzo del motor
eléctrico, ya no es necesario dotar a estos vehiculos de complicadas y caras cajas de cambios.

= Kl sistema de control de ambos motores consigue que el funcionamiento del conjunto esté
siempre optimizado.

Las desventajas incluyen el incremento de la complejidad mecénica en general, con el correspon-
diente aumento del costo tanto en la parte mecanica como en el sistema de control del conjunto.

El Toyota Prius es un ejemplo de esta configuraciéon. Su inconveniente es que tiene més com-
ponentes, un generador, un conversor de corriente alterna a corriente continua y esto lo hace mas
caro.
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Figura 2.6: Flujo de energia de un VHE en configuracion serie-paralelo.

2.3. Acoplamientos mecanicos

Un acoplamiento mecénico es un elemento mecanico cuya mision es asegurar la transmision del
movimiento entre los ejes de diversos elementos de un sistema permitiendo diferentes grados de li-
bertad.

Los acoplamientos mecanicos usualmente tienen una entrada, y producen una salida, alterando
el movimiento, velocidad, aceleracion y par. Sus principales funciones son:

= Conectar flexible o rigidamente a dos ejes.

= Conectar a dos ejes de manera que puedan variar su distancia.

= Conectar a dos ejes de manera que dicha conexién sea interrumpida cuando se requiera.
= Conectar a dos elementos de transmision.

= Acoplar y desacoplar un eje sin necesidad de detener alguno.

Existen diferentes tipos de acoplamientos mecanicos y cada uno de ellos tiene una funcién espe-
cifica:

= Acoplamientos rigidos: sirven para acoplar rigidamente a dos ejes que deben girar sobre una
misma linea central. La conexién hace de dos ejes uno solo, evitando vibraciones y movimientos
tanto axiales como radiales de un eje con respecto al otro.

= Acoplamientos flexibles: son acoplamientos capaces de absorber pequenas vibraciones y
deslizamientos entre los ejes; las vibraciones se absorben tanto en direcciéon axial como radial.

= Acoplamientos deslizantes: son utilizados en los casos en que es variable la distancia entre
el eje conductor y el eje conducido.
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= Acoplamientos de unién universal: sirven para conectar a dos ejes que durante la conexion
cambian el dngulo de alineacién entre si.

= Acoplamientos de sobrecarga: durante la transmision de un eje a otro puede haber en
algin momento sobrecargas que pueden causar dafios en otras partes importantes; para evitar
esto se utiliza un mecanismo capaz de absorber los impactos y prevenir roturas.

= Embragues: son acoplamientos en los cuales el movimiento entre el eje conductor y conducido
se puede acoplar y desacoplar, sin la necesidad de detener la marcha.

» Acoplamientos de engranes: Conectan a dos ejes por medio de engranes. [9]

Engranaje
intermediario

Engranaje  Engranaje
conductor conducido

Figura 2.7: Acoplamiento mecanico de engranes.

Este ultimo tipo de acoplamiento mecanico es el utilizado para acoplar el sistema de propulsién
del VHE.

El acoplamiento mecénico, consiste en un sistema de engranes planetario (SEP), que cuenta con
tres grados de libertad de los cuales dos se emplean para acoplar las fuentes de potencia (el MCI y
el ME) en el sistema de propulsion del VHE y el grado de libertad restante se emplea para la salida
de potencia hacia las ruedas del VHE.
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2.3.1. Sistema de engranes planetario

El sistema de engranes planetario, también llamado epicicloidal, es un mecanismo que sirve para
acoplar y transmitir la potencia entre sistemas mecanicos, es comunmente utilizado en las cajas de
cambio automaticas en los vehiculos. Este mecanismo toma su nombre debido a que el giro de los
engranes es como el del sistema solar.

En los vehiculos hibridos eléctricos, este sistema es activado mediante sistemas hidraulicos o elec-
trénicos que accionan frenos y embragues que a su vez controlan los movimientos de sus elementos.
Los elementos que componen este sistema, son:

= Sol (5)
» Planetas (P)
= Portaplanetas

= Corona (C)

En el interior (centro), el sol gira en torno de un eje central y a su vez los planetas engranan en
el dentado del sol. Ademaés, los planetas pueden girar tanto en torno a su propio eje como también
alrededor del sol. Los planetas se alojan con sus ejes en el portaplanetas. El portaplanetas inicia el
movimiento rotatorio de los planetas alrededor del sol; con ello, logicamente, también en torno del eje
central. Y la corona engrana con su dentado interior en los planetas y encierra todo el tren epicicloi-
dal. El eje central es también centro de giro para la corona. Lo anterior se ejemplifica en la figura 2.8.

PLANETAS
PORTAPLANETAS

CORONA

Figura 2.8: Sistema de engranes planetario (SEP).

Los componentes (sol, planeta y corona) del tren epicicloidal pueden moverse libremente sin
transmitir movimiento alguno, pero si se bloquea uno de ellos, los restantes pueden girar transmi-
tiendo el movimiento con la relaciéon de transmision resultante segin la relacion existente entre sus
engranes. Ji se bloquean dos de los componentes, el conjunto queda bloqueado, moviéndose todo el
sistema a la velocidad de rotacion recibida por el motor. [10]

Las relaciones que se pueden obtener en un tren epicicloidal dependen de si ante una entrada o
giro de uno de sus elementos existe otro que haga reaccién. En funcién de la eleccion del elemento
de entrada o el elemento de reaccion se obtienen cuatro relaciones distintas. Por lo que el funciona-
miento de un tren epicicloidal es el siguiente:
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Se unen dos

Se fija la corona Se fija el sol Se fija el portaplanetas

componentes

12 relacién 22 relacién 32 relacion 42 relacidn

Figura 2.9: Funcionamiento del SEP.

12 relacién: Si el movimiento entra por el sol y se fija la corona, los planetas se ven arrastrados
por el sol que esta rodando por el interior de la corona fija. Esto produce el movimiento del porta-
planetas. Y el resultado es una desmultiplicacion del giro de forma que el portaplanetas se mueve
més lentamente de acuerdo a la relacion de engranaje o la entrada del sistema.

22 relacion: Si el movimiento entra por la corona y se fija el sol, los planetas se ven arrastrados
rodando sobre el sol por el movimiento de la corona. El efecto es el movimiento del portaplanetas
con una desmultiplicacién menor que en el caso anterior.

32 relacion: Si el movimiento entra por el sol y la corona; el portaplanetas se mueve también y
todo el conjunto gira simultaneamente produciéndose una transmisiéon directa en el portaplanetas.

4? relacion: Si el movimiento entra por el sol y se fija el portaplanetas, se provoca el giro de
los planetas sobre su propio eje y a su vez estos producen el movimiento de la corona en sentido
contrario, invirtiéndose el sentido de giro y produciendo una desmultiplicacion grande.

Relacion Corona Sol Portaplanetas Desmultiplicacion
12 Fija Salida de fuerza Impulsion Grande
22 Salida de fuerza Fijo Impulsiéon Menor
32 Fija Fijo Salida de fuerza | Sin desmultiplicacion
42 Impulsion Salida de fuerza Fijo Inversion de giro

Tabla 2.1: Funcionamiento del sistema de engranes planetario.

Si se invierten la entrada y la salida en las relaciones de desmultiplicaciéon se obtendrian relacio-
nes de multiplicacién.

Estas relaciones se podrian identificar con las tipicas marchas de un cambio manual, sin embargo
se necesitarian para ello distintos arboles motrices por lo que en la aplicacién de un SEP a un auto-
movil las posibilidades se reducen a dos marchas hacia delante y una hacia atras. La entrada del par
motor se realizarfa por el sol y la salida por el portaplanetas o la corona. La primera relaciéon des-
crita y la tercera serian la 1* marcha y la directa respectivamente y la cuarta relacion seria la reversa.
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Otra ventaja fundamental, aparte de las relaciones que permite este sistema haciéndolo muy
versatil, es que su forma es muy compacta y permite un reparto de par en distintos puntos a través
de los planetas, pudiendo transmitir pares més elevados que otros sistemas de transmision.

El funcionamiento descrito anteriormente, es posible representarlo mateméaticamente por medio
de la ecuacién fundamental del engranaje planetario, que consiste en que la rotacion del engranaje
debe mantener una relacion fija de velocidad angular con respecto al cuerpo portador. Esta relacion

fija se define como:

ws —wp  No

R= (2.1)

we—wp  Ng
A la ecuacion anterior se le conoce como ecuacion de Willis. Y por medio de ella podemos
encontrar la relaciéon de transmision que es:

R=—k (2.2)

Por medio de las relaciones anteriores, podemos calcular la cinemaética del SEP, despejando wp
para conocer la salida en el tren de engranes planetario:
wg k- we

P T hx ) (23)

Y al hacer un balance de potencia en el SEP y sabiendo que P = T - w, se establece una relacion
entre la potencia en los engranes como:

Tp -wp=Ts -wg+Tc - -we (2.4)

Las ecuaciones anteriores, son las que se aplican para realizar el analisis cinematico del sistema
planetario y son parte esencial para realizar este disefio mecénico. [5]

2.4. Descripcion del sistema

El sistema en general, consiste en un banco de pruebas (dinamoémetro) en el cual se simularé el
sistema de propulsion de un VHE con configuracion paralela, anadiendo una caracteristicas de la
configuracion en serie-paralelo que es el sistema de engranes planetario (acoplamiento mecénico).
Esto por las ventajas que puede proporcionar como son sus grados de libertad, el ser compacto,
permite mezclar y controlar los flujos de potencia del vehiculo y permite reducir las pérdidas en el
vehiculo y asi aprovechar mejor la energia mediante el freno regenerativo.

En la figura 2.10 observamos todos los elementos que comprenden el tren de propulsion del
vehiculo hibrido eléctrico, pero el sistema en el que se centra esta tesis es solamente al acoplamiento
mecanico que como ya se menciond, consiste en un sistema de engranes planetario. Como se observa
en la figura 2.10, las fuentes de energia se conectan al planetario (SEP) que forman las entradas
el mismo y la salida del SEP se conecta hacia un diferencial. Con esto estamos utilizando los tres
grados de libertad que nos permite el sistema planetario.
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La forma de conectarlos es la siguiente:

» El motor de combustion interna (MCI) se conecta al sol.
» El motor eléctrico (ME) se conecta a la corona.

» El diferencial se conecta al portaplanetas (salida).

Mediante frenos y embragues se acoplardan los motores y el diferencial al sistema planetario,
permitiendo esto, acoplar y desacoplar el MCI cuando no se requiera dejando en funcionamiento
Unicamente el ME.

Cabe mencionar que los embragues y frenos se controlan mediante un sistema de control que a su

vez, permitird controlar los flujos de potencia en el tren de propulsién hibrido ahorrando combustible
y obteniendo una mayor eficiencia del vehiculo.

Combustible

EEEEEER
- Bateria
» Sistema de
i Motor de
o . Engranes
n combustion Planetario
m interna
o
0000 Motor
eléctrico

(I

Diferencial

Figura 2.10: Tren de potencia en paralelo.
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Capitulo 3

Diseno del acoplamiento mecanico

En el tema 2.4 se describi6 el sistema a desarrollar y quedé establecido que se usard un sistema
de engranes planetario (SEP) como acoplamiento mecanico. Este se encargara de la distribucion y
transmision del flujo de potencia generada por el tren de propulsion del VEH en una configuraciéon
en paralelo.

Primero se realiza un andlisis cinematico del SEP tomando como referencia esquematica la figura
2.10. De aqui sabemos que nuestras entradas son los motores (MCI y ME) y la salida es la entrada
a un mecanismo diferencial.

El disefio se inicia partiendo de una relaciéon de transmisiéon en el planetario y conociendo los
parametros sobre los cuales trabajan los motores.

Conociendo el comportamiento cinemético del SEP, se procede con el disenio geométrico de los
dientes de cada engrane. Finalmente se disena para prevenir fallas bajo esfuerzos de flexion y de
contacto con el fin de evitar alguna rotura, picadura o fractura en los engranes que componen el
sistema planetario.

3.1. Caracteristicas de los motores

De acuerdo con la figura 2.10 vista en el capitulo anterior, el acoplamiento mecanico, esta conec-
tado directamente a los motores del tren de propulsiéon. Por ello es fundamental conocer los valores
de par, potencia y velocidad sobre los que trabajan.

Es esencial mencionar que los motores trabajan bajo dos regimenes. El primero es el nominal, que
es cuando el motor ha alcanzado su marcha nominal y se mantienen todos los parametros, en este
instante el par motor debe ser igual al par resistente y de signo opuesto. El segundo es el méximo,
que es cuando el motor ha alcanzado su marcha maxima y la velocidad angular es la maxima que
puede dar el motor.

El motor de combustion interna (MCI) corresponde a un motor de motocicleta y sus caracteris-
ticas se muestran en la tabla 3.1 y la gréafica de operacion se muestra en la figura 3.1.

El motor eléctrico (ME) corresponde a un motor de la marca electric motor sport (figura 3.2) y
sus caracteristicas se muestran en la tabla 3.2. [11]
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POWER AND TORQUE AT REAR WHEEL

(Power/Torque)

35

315

|
1

|
1

e —

5 [ 7 B

9 nm 1n

Engine speed (rpm/ 1000)

12

Nt
Power (HFP)
i TRy

Torque (Nm) |

Figura 3.1: Gréfica del funcionamiento del motor de combustiéon interna marca Piaggio obtenida del

manual.
Motor de Velocidad | Velocidad | Potencia Potencia Par
combustién angular angular P[KW] P [Hp] T[N -m)]
interna w [rpm)] w [24]
Minimo 0 0 0 0 0
Nominal 6000 628.319 21.551 29.301 34.299
Maximo 7250 759.218 24.271 32.999 31.968

Tabla 3.1: Datos de operacion del motor de combustién interna marca Piaggio obtenidos del manual.

Motor Velocidad | Velocidad Potencia Potencia Par
eléctrico angular angular PIKW] P [Hp] T[N -m)]
wirpm] | e[
Minimo 0 0 0 0 0
Nominal 3000 314.159 12 16.315 38.197
Maximo 5000 523.599 30 40.789 57.296

Tabla 3.2: Datos de operaciéon del motor eléctrico obtenidos del manual de operacion.
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Figura 3.2: Motor eléctrico.

Como ya se mencion6, estos dos motores se conectan directamente a las dos entradas del acopla-
miento mecéanico (SEP) de la siguiente manera:

» El motor de combustion interna (MCI) se conecta con el engrane sol

» El motor eléctrico (ME) se conecta con el engrane corona

El conocer los pardmetros de operacién de los motores, nos permite saber su funcionamiento y
realizar un analisis cinemético en el sistema planetario. Ademés nos permite calcular las cargas a
las que va a estar sometido el SEP, esto con la finalidad de evitar fallas producidas por esfuerzos de
flexion y de contacto.

3.2. Analisis cinematico del sistema de engranes planetario

Este anélisis, es sumamente importante, ya que nos senala como va a trabajar el SEP con los
valores (par, potencia y velocidad) que nos proporcionan los motores del tren de propulsion.

Mediante este andlisis calcularemos la velocidad angular en el vehiculo de acuerdo a las entradas
proporcionadas por los motores y considerando un diferencial como en la figura 2.10 para un inter-
valo de velocidad propuesto.

Posteriormente, apoyandonos en una relacién de transmision establecida por previas investiga-
ciones y simulaciones, calcularemos los valores de salida (portaplanetas) en el sistema planetario.
Esto con el fin de saber como se comporta con los valores de entrada de los motores, ya sea en
régimen nominal o maximo.

Finalmente, los resultados obtenidos seran indispensables para calcular las cargas en cada engrane
que compone este sistema. Para asi poder determinar los esfuerzos de diseno de cada engrane.
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3.2.1. Calculo de velocidades

Este andlisis, primeramente, se efectiia en la entrada del diferencial al que estd conectada la
salida del sistema planetario (portaplanetas). Por lo que se considera:

= Una trayectoria recta del vehiculo.

» Un rin 16: dyn = 44 [em] = 0.44 [m)]

» El alto de la cama de la llanta es de: h = 10 [em] = 0.10 [m]

» El diametro total de la llanta es: djgnta = 44 + 2(10) = 64 [em] = 0.64 [m)]
» El radio total de la llanta es: rjgntq = 32 [em] = 0.32 [m]

= Un intervalo de velocidad en el vehiculo de:
V=[Vy =90 [E2] =25 [2]; V, = 100 [E2] = 27.78 [2];
Vs =110 [Em] = 30.56 [2]; V4 = 120 [E2] = 33.33 [2]]

Por definicién sabemos que:
V=w-r (3.1)

De la ecuaciéon 3.1 despejamos a w, para calcular la velocidad angular a la que giran las llantas
del vehiculo con el intervalo de velocidades y el tamafo de la llanta propuesto:

wy = m‘;m = 0252[2] — 78.125 [%l] = 746.04 [rpm]

wy = m‘:ita = 207‘3728[5] — 86.813 [%l] = 829.07 [rpm]

w3 = m‘:im = 30%52 [[m%]] =955 [%ﬁ] — 911.96 [rpm]
Wy = m‘im = 30%3323[5] = 104.156 [%ﬂ = 994.65 [rpm)]

Para calcular la velocidad angular en la salida del sistema planetario (SEP), es decir, en el
portaplanetas, es necesario considerar algunas relaciones comunes de reduccion en el diferencial para
ver cual se ajusta a una relacién de transmision deseada:

= Relacion 3:1
= Relacion 4:1

s Relacion 5:1

Finalmente, se calcula la velocidad angular en la salida del planetario wp que se obtiene con el
intervalo de velocidades propuesto para cada una de las relaciones elegidas en el diferencial aplicando

la ecuacién 3.2:
wp

= (3,4, 5) —> wp = (3,4, 5) - Wilanta (3.2)
Wilanta
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:IME

Wilanta

Wifanta

Figura 3.3: Velocidades angulares que intervienen en el tren de propulsion.

Relacion 3:1

wp =3 Wiianta

s Para w;

wp = 3(746.04 [rpm]) = 2238.12 [rpm)
s Para wo

wp = 3(829.07 [rpm]) = 2487.21 [rpm)
» Para wj

wp = 3(911.96 [rpm]) = 2735.88 [rpm)]
» Para wy

wp = 3(994.65 [rpm]) = 2983.95 [rpm)

De acuerdo con en el procedimiento anterior, se procede a realizar los célculos para el caso de
una relacion en el diferencial de 4:1 y una relaciéon de 5:1 obteniendo los valores de la tabla 3.3.

wp para una relacion 3:1

wp para una relacion 4:1

wp para una relacion 5:1

Para wy [rpm] 2238.12 [rpm] 2984.16 [rpm] 3730.2 [rpm)|
Para ws [rpm] 2487.21 [rpm] 3316.28 [rpm] 4145.35 [rpm)
Para ws [rpm] 2735.88 [rpm] 3647.84 [rpm] 4559.8 [rpm)
Para wy [rpm] 2983.95 [rpm] 3978.6 [rpm)] 4973.25 [rpm)

Tabla 3.3: Velocidades en el portaplanetas wp obtenidas a partir de cada relacién en el diferencial.

El conjunto de velocidades obtenido de estos calculos nos da como siguiente paso calcular una
relacién de transmision bajo la cual trabajaran los engranes disenados.
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3.2.2. Relacion de transmision del SEP

La relacion de transmision, es la relacion que existe entre las velocidades angulares de dos
engranes conectados. Esta relacion se produce por la diferencia de didmetros de los engranes e implica
una diferencia entre las velocidades de rotaciéon. Matematicamente, la relacién de transmision del
sistema de engranes planetario, se calcula a partir de la ecuaciéon 2.1 y 2.2 como:
ws — wp

R=—k=
W —wp

Este disefio, a parte de tener su base en los valores de funcionamiento de los motores, también
toma como punto de partida, el disenar con una relaciéon de transmision k = 5 que se obtiene del
andlisis comercial de relacion entre velocidades de los motores (fuentes de potencia), diferencial y
velocidades deseadas para el vehiculo.

Este dato se fundamenta en investigaciones previas del mismo proyecto al que pertenece esta
tesis, y solo nos limitaremos a decir que surgié de simulaciones de ciclos de manejo de vehiculos
hibridos eléctricos y que al analizar los resultados se concluy6 que el valor 6ptimo para lograr una
mayor eficiencia en el VEH es k = 5. [5]

En esta parte del anélisis, nos enfocaremos a encontrar £ = 5 teniendo como punto de partida
las velocidades angulares calculadas anteriormente y las velocidades de los motores.

Ahora, el andlisis ya no se enfoca en el diferencial, sino en el SEP. Partiendo de la ecuacién 2.3
que describe la cinematica del SEP:

o — ws +/<;-wc
P+ " k+1)

De la ecuacion 2.3 se despeja a k:

. ws k- wo
(wp_ (k+1)+(k+1)>(k+1)

(k+1Dwp=ws+k- -wc
k-wp+wp=wsg+k-wc
k-wp—k-wo=ws—wp
k(wp —we) =ws —wp

Wwg — wp
o 25 %P

= 3.3
s (3.3)

Con la ecuacion 3.3, se obtiene la relacion de transmision k en el planetario (SEP). Para realizar
este calculo, solo hay que considerar que los motores trabajan en un régimen nominal, debido a que
el planetario generalmente estard operando en ese régimen. Los valores de par, potencia y velocidad
de los motores, se obtienen de las tablas 3.1 y 3.2.
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Relacion 3:1

= Para w;
6000 [rpm] —2238.12 [rpm] 404
~ 223812 [rpm] — 3000 [rpm]
= Para wo
6000 [rpm] — 2487.21 [rpm] _6.85
~ 2487.21 [rpm] — 3000 [rpm]
s Para wj
6000 [rpm] — 2735.88 [rpm] _12.36
~ 2735.88[rpm] — 3000 [rpm] —
s Para wy
6000 [rpm] — 2983.95 [rpm] 18792
~2983.95 [rpm] — 3000 [rpm] '
Relacion 4:1
= Para w;
6000 [rpm] —2984.16 [rpm| 1904
~ 2084.16 [rpm] — 3000 [rpm] '
= Para wo
_ 6000 [rpm] — 3616.28[rpm] _,
~ 3616.28 [rpm] — 3000 [rpm]
» Para wj
6000 [rpm] — 3647.84 [rpm] 36
= 3647.84 [rpm] — 3000 [rpm]
s Para wy
_ 6000 [rpm] —3978.6 [rpm] _,
= 3978.6 [rpm] — 3000 [rpm]
Relacion 5:1
= Para w;
6000 [rpm] — 3730.2 [rpm] 31
~3730.2 [rpm] — 3000 [rpm]
= Para wo
6000 [rpm] — 4145.35 [rpm] 162
T 4145.35[rpm] — 3000 [rpm]
» Para wj
_ 6000 [rpm] — 4559.8 [rpm] _ o
= 4559.8 [rpm] — 3000 [rpm]
s Para wy
6000 [rpm] — 4973.25 [rpm] 0.5

~4973.25 [rpm] — 3000 [rpm)]
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Con los resultados obtenidos, podemos ver que la relaciéon 3:1 en el diferencial, con el calculo
realizado para w; es la que mas se ajusta al resultado que buscamos. Por lo que se considera para
el andlisis cinemético en el portaplanetas una wp = 2238.12[rpm], que a su vez corresponde a
V =90 [22] v a wianta = 746.04 [rpm).

3.2.3. Analisis cinematico en el portaplanetas

Debido a que tenemos dos regimenes de operacion en los motores (nominal y méximo), en el
SEP tendremos los mismos casos. Es por ello, que el anélisis en la salida del SEP (portaplanetas) se
realiza con base en los dos mismos regimenes.

Para el calculo de wp se utiliza la ecuacion 2.3, para el cilculo de wygnta se utiliza la ecuaciéon
3.2 y para el calculo de Tp se utiliza la ecuacidon 2.4. Esto es para los dos casos que tenemos:

En régimen de operacion nominal

u anom
w _ anom k : wcnom
Pnom — (k“‘l) (kf—i‘l)

6000 [rpm] ~ —5(3000 [rpm])
“Pion =T T541) (B4 1)
wp,,, = (—0.25)(6000 [rpm]) + (1.25)(3000 [rpm])
WP,y = 2250 [rpm]

" Wilanta

anOm

Wilanta = T
2250 [rpm)]
wllanta - f

k
Witanta = 750 [rpm] — V' = 90.479 [Tm]

u TP?’LO’!YL H O‘)ann = 2250 I:Tpm:l

TPnom ' wP’nom = TSnom ' anom + Tcnom ! wcnom

_ TS?’LO’!YL ) wS’!LOm + TC?’LO’!YL ) O‘)Cnom

TPnom -
wP’!LOm
T _ (34.3[N -m])(6000 [rpm]) 4 (38.197 [N - m])(3000 [rpm])
From = 2250 [rpm]

Tp,,. = 142.396 [N - m]
= Ppnom — Tpm)m = 142.396 [N : m]

Ppo = TP = WPom
d
Pp,,.,, = (142.396 [N - m]) (235.619 [%D
Pp,,,, = 33.551 [kW] = 45.617 [Hp]
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En régimen de operaciéon méaxima

. meaz
wsmaz k i wcma;v

e TG 1) T kD)

7250 [rpm] ~ —5(5000 [rpm])
“hmar = (25 41) (—5+1)

WP = (—0.25)(7250 [rpm]) + (1.25)(5000 [rpm)])

WP, e = 4437.5 [rpm]

" Wilanta

me(le

Wilanta = T
4437.5 [rpm)]
wllanta = f

k
Witanta = 1479.167 [rpm] —» V = 178.49 [Tm}

« Tp,.. — wp,.. =4437.5[rpm)]
TP’!?LH.Z’ : O')Pmax = TS’!?LH.Z’ : wSmam + TC’!?LEZ’ : wc’rrlax

TP — TSmaac ) wS’!?Lll(l‘ + TCmaac ) wcmaac
e wP’!?Lll(l'

T (31968 [N - m])(6000 [rpm]) + (57.296 [N - m])(5000 [rpm)])
Frmaz = 44375 [rpm]

Tp,,.. = 116.442[N - m]

= Ppmaz — Tpmaz = 142.396 [N . m]

PPma:L‘ = TPmaz ' meaz

Pp, . = (116.442[N - m)) <464.694 [@D
S
Pp,,.. = 54.271 [kW] = 73.788 [Hp]

En la tabla 3.4 se resumen los valores calculados en la salida del sistema de engranes planetario
(portaplanetas) como resultado de los valores de operacion (par, velocidad y potencia) de los motores
y considerando una relaciéon de transmision £ = 5 en el SEP y de 3 en el diferencial. Estos datos,
nos servirdn mas adelante para determinar las cargas que afectan a los dientes de cada engrane y
asi poder calcular los esfuerzos a los que estdn sometidos.
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Portaplanetas (salida del SEP) Nominal Maximo
Velocidad angular w [rpm] 2250 4437.5
Velocidad angular w ["%7] 235.619 464.694
Par T[N - m] 142.395 116.789
Potencia P [KW] 33.551 54.271
Potencia P [Hp] 45.617 73.788
Relacién de transmision k ) -
Relacion en el diferencial 3:1 3:1
Velocidad angular de la llanta wygn, [rpm] 750 1479.167
Velocidad angular de la llanta wynt, [“22] 78.539 154.898
Velocidad tangencial V' [%Z] 25.133 49.567
Velocidad tangencial V/ [kTm] 90.478 178.442

Tabla 3.4: Datos de la salida del planetario.

3.3. Parametros geométricos de los engranes

Un engrane se puede considerar como una rueda dentada, cuya funcién es transmitir potencia
de un eje a otro, manteniendo una relacion fija entre las velocidades angulares de los ejes.

Sabemos que existen diferentes tipos de engranes (rectos, helicoidales, cénicos, tornillo sinfin,
entre otros), pero para este caso, solo nos enfocaremos en engranes cilindricos rectos, ya que son los
que utilizaremos para este diseno, debido a que son mas econémicos de fabricar. [10]

Los engranes rectos, son engranes cilindricos que tienen sus dientes paralelos al eje de rotacién
y se utilizan para transmitir movimiento de un eje a otro que es paralelo. Este tipo de engrane es el
més sencillo de todos los que existen.

Hoy en dia los engranes estan muy estandarizados en lo que se refiere a tamano y forma de los
dientes. La American Gear Manufacturers Association (AGMA) apoya investigaciones en el diseno,
materiales y manufactura de engranes, publicando normas para su disefio, fabricacién y ensamble.
Para este disefio, seguiremos los métodos y recomendaciones de la AGMA, como se definen en esas
normas. Pero primero definiremos los conceptos geomeétricos fundamentales de los engranes rectos.

Ley fundamental de engranaje

La razon de la velocidad angular y par entre los engranes permanece constante a través del
acoplamiento.

Wsal Tent dent Nent

¢ Went T'sal dsal Nsal ( )
Went Tsal dsal Nsal
Wsal Tent dent Nent ( )

= Sim, y mr <0 es una conexién interna entre engranes.

= Sim, y mr > 0 es una conexién externa entre engranes.

30



Ancho Paso circular
entre Tope del diente

Ancho de cara

) ara
Circulo de

adendo Flanco

Fondo

Adendo entre dientes

Dedendo
\gin:uiu de paso
Circulo dve/ .
olgura Circulo de base
dedendo 709" \

Paso de base

Figura 3.4: Partes geométricas de un engrane.

Numero de dientes (V)
Es la cantidad total de dientes que posee el engrane en toda su circunferencia.

N = % (3.6)

Diametro del circulo de paso (d)

Es el diametro de la circunferencia que define la superficie por la cual el engranaje rueda sin
deslizar. Por lo que las circunferencias de paso de un par de engranes conectados son tangentes entre
si.

d=m-N [mm] (3.7)

Punto de paso

Es el punto de contacto entre las circunferencias de paso que ocurre en la linea de centros.

Moédulo (m)

Es la relacion del diametro de paso y el niimero de dientes del engrane. Este parametro indica el
tamano de los dientes en el sistema SI.

m= [mm)] (3.8)

= Para que los engranes se acoplen correctamente, es necesario que:

Msol = Mplaneta = Mcorona
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Médulo mé- 0.3 0.5 1 1.5 2 ) 10 20 25
trico m [mm]
Equivalente 84.67 | 50.80 | 25.40 | 16.93 | 12.70 5.08 2.54 1.27 1.02
Py [in_l]

Tabla 3.5: Modulos métricos estandar y sus equivalentes en paso diametral.

Angulo de presion (¢)

Es el dangulo que se forma entre el eje de transmision o linea de accion y la direcciéon de la
velocidad en el punto de paso. Es posible usar cualquier 4ngulo de presién, pero para la manufactura
del engrane se requerird de la construccion de cortadoras especiales. Por ello, AGMA recomienda
usar los valores estandar que se muestran en la tabla 3.6. De los cuales, 20° es el mas usado y 14.5°
ahora se considera obsoleto.

Angulo de presién ¢

[°] [rad]
14.5 0.253
20 0.350
25 0.436

Tabla 3.6: Angulo de presion.

Paso circular (F,)

Es la distancia, medida sobre la circunferencia de paso, entre dos puntos homologos de dos dientes
consecutivos. De manera que el paso circular es igual a la suma del espesor del diente y el ancho del
espacio entre dos dientes.

mm
=7T-m [ } (3.9)

diente

m-d
N
= Para que los engranes se acoplen correctamente, se debe cumplir que:

P, =

P,

Csol

=P,

Cplaneta

=P,

Ccorona

Paso de base (F,)

Es la distancia, medida sobre la circunferencia de base, entre dos puntos homologos de dos dientes
consecutivos.

P,=PF, -cos¢ [ i ]

1
diente (3.10)

Paso diametral o Pitch (P;)

Es la relaciéon del ntmero de dientes que tiene un engrane por cada pulgada del didmetro de
paso. Es el reciproco del médulo y s6lo se aplica en unidades inglesas. En la tabla 3.7, se muestran
los pasos diametrales estandar para cuatro clases de dientes.

N m

Fi=5=% [in1] (3.11)
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Clase Paso diametral P;[in ]

Basto 1/2, 1, 2,4, 6,8, 10

Medio basto | 12, 14, 16, 18

Fino 20, 24, 32, 48, 64, 72, 80, 96, 120, 128
Ultrafino 150, 180, 200

Tabla 3.7: Pasos diametrales para cuatro clases de dientes.

Altura de cabeza o adendo (h,)

Es la distancia radial medida entre la circunferencia de paso y la circunferencia exterior (tope

del diente).

P1
he = P m [mm)] (3.12)

Altura de pie o dedendo (hy)

Es la distancia radial medida entre la circunferencia interior (fondo del espacio entre dientes) y
la circunferencia de paso. El dedendo es ligeramente mas grande que el adendo, lo que provoca una

holgura.
1.25P, 1.25
hg = - = B, 1.25m [mm] (3.13)

Altura total del diente (hr)

Es la distancia radial medida entre la circunferencia interior (circulo de dedendo) y la circunfe-
rencia exterior (circulo de adendo). Es decir, es la suma del adendo y el dedendo.

hr = hg + hq [mm)] (3.14)
Altura de trabajo (hy)
Es la diferencia entre la altura total del diente y el juego.
hyw = 2he = 2m [mm] (3.15)

Diametro del circulo de base (dp)

Es el diametro de la circunferencia (evoluta) a partir de la cual se genera el perfil de la curva
involuta y este didmetro siempre es menor al didmetro del circulo de paso.

dy = d - cos ¢ [mm)] (3.16)

Diametro exterior, de cabeza o adendo (d.)

Es la circunferencia descrita por la cabeza de los dientes.
de = d £ 2m [mm) (3.17)

» El signo (—) se aplica para el caso de la corona debido a que tiene dentado interno.
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Figura 3.5: Circulo de base y circulo de paso de un par de engranes.

Diametro interior, de pie o dedendo (d;)

Es la circunferencia que corresponde al cilindro en el cual se encuentra arraigado el diente.
d; = d F 2hg [mm] (3.18)

» El signo (+) se aplica para el caso de la corona debido a que tiene dentado interno.

Espesor del diente (e¢) y espacio entre dientes (s)

El espesor es el grueso del diente y es medido sobre la circunferencia de paso. El espacio entre
dientes es aquel en el cual penetra el diente de otro engrane para que se acoplen. Tedricamente
el espesor y el espacio entre dientes son iguales, pero en la ejecuciéon practica de un engranaje el
espacio entre dientes es mayor ya que presenta un juego tangencial o lateral que sirve para evitar el
calentamiento por friccion.

[mm] (3.19)

= Siempre se cumple que:
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Figura 3.6: Circunferencias de un engrane con dentado interior.

Ancho de la cara del diente (b)

Es la superficie axial del diente que queda comprendida entre la circunferencia de paso y la
circunferencia exterior o de adendo. AGMA, recomienda que el ancho de cara sea:

b= (10 a 15)m [mm] (3.20)

Flanco

Es la superficie axial del diente que queda comprendida entre la circunferencia de paso y la
circunferencia interior o de dedendo.
Filet (f)

Es la superficie curva que une el flanco del diente con el circulo de dedendo. El filet se usa para
reducir la concentracién de esfuerzos causados por el acoplamiento entre engranes.

fmaz = 0.3m [mm] (3.21)

Jmin = g [mm] (3.22)

Juego radial o de fondo (j,) y Juego lateral o tangencial (j;)

También llamados holguras del diente. El primero es el espacio que queda entre la cabeza del
diente de un engrane y la circunferencia de dedendo del otro, esto con el fin de evitar la presién que
pueda producir el contacto entre ambos. Y el segundo es el espacio entre los perfiles de los dientes
que engranan, medido sobre la circunferencia de paso, esto con el fin de permitir la deflexion de los
mismos, y la lubricacién y la dilatacion térmica, cuando estan engranando entre si.

Jr = 0.25m [mm] (3.23)
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Figura 3.7: Juegos que se producen en los dientes de los engranes al acoplarse.

Moédulo Distancia entre centros c[mm]
m [mm] 50 100 200 400 800
Juego j, [mm)]

1.5 0.13 0.16 - - -
2 0.14 0.17 0.22 - -
3 0.18 0.20 0.25 0.35 -
) - 0.26 0.31 0.41 -
8 - 0.35 0.40 0.50 0.70
12 - - 0.52 0.62 0.82
18 - - - 0.80 1.00

Tabla 3.8: Juego radial minimo recomendado para engranes de paso basto.

Distancia entre centros o ejes (c)

Es la distancia que hay del centro de un engrane al centro de otro engrane.

dy+d, m(Ny+N,)

5 5 (3.24)

[mm]

C=rg+rp=
» El signo (—) se usa para el caso de la corona por ser un engrane con dentado interior.

Linea de accion o de presion (L,p)

Es un segmento de linea comprendida entre los puntos inicial y final de contacto de una pareja
de dientes.

Loy = \/rgp - rzp + \/rgg - ng — csin ¢ [mm] (3.25)
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Razon de contacto (C))
Este valor indica el promedio de los dientes en contacto para engranes conjugados.

Lab o Lab

C, = —
P.-cos¢p mw-m-coso

(3.26)

= La razon de contacto minima para un funcionamiento suave es C, = 1.2, pero es preferible que
sea de C, = 1.4.

= Con objeto de mantener condiciones adecuadas de funcionamiento, para engranes de dientes
rectos, se recomienda que C, > 4.

Perfil del diente o curva involuta

Es la curva que se produce a partir del circulo de base de un engrane. El centro de curvatura de
la involuta esta siempre en el punto de tangencia de la cuerda con el circulo base C'. Una tangente
a la involuta siempre serd normal a la cuerda, que es el radio instantaneo de curvatura de la curva
de la involuta.

Circulo de base

Invirlung

Figura 3.8: Perfil del diente o curva involuta.
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3.3.1. Diseno geomeétrico del acoplamiento mecanico

En esta seccion, se realiza el cilculo de las partes geométricas para cada uno de los engranes,
partiendo de la relacién de transmision y de la elecciéon de un moéddulo estandarizado para realizar
esta parte del diseno.

Moédulo (m)

Se elije un moédulo estandarizado propuesto por la AGMA de la tabla 3.5. Sabiendo que los tres
engranes deben tener el mismo para que engranen.

m = 2 [mm]

Numero de dientes (V)

Para realizar este calculo, nos apoyamos en la relaciéon de transmision siguiente:

Ne

k::—R:N—S:5—>NC:5N5
De la relaciéon anterior se elabora la tabla 3.9, de donde se escogen los niimeros de diente para el sol
y la corona.
Ns N¢ Ng N¢ Ng N¢
10 50 17 85 24 120
11 55 18 90 25 125
12 60 19 95 26 130
13 65 20 100 27 135
14 70 21 105 28 140
15 75 22 110 29 145
16 80 23 115 30 150

Tabla 3.9: Nimero de dientes del Sol y la Corona.

Se elige un nimero de dientes del sol y corona que nos permita tener un didmetro de paso basto,
ya que un valor pequeno implica mas precisiéon y un margen de error menor y podrian fallar los
engranes.

= Sol

Ng = 30 [dientes]
s Corona

N¢ = 150 [dientes]
= Planeta

d
Np=2
m

dc —ds

dy = <5

N 5% m(Ne —Ns) _ No—Ns
P
m 2m 2
1 —
Np = w = 60 [dientes]
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Diametro de paso (d)

Este diametro para cada engrane, se calcula a partir del mo6dulo seleccionado y del ntmero de
dientes de cada uno.

= Sol

d=m-N = (2 [mm])(30) = 60 [mm]
= Planeta

d=m-N = (2 [mm])(60) = 120 [mm]
= Corona

d=m-N = (2 [mm])(150) = 300 [mm)]

Angulo de presioén (¢)

Se elige el valor mas comun estandarizado por la AGMA de la tabla 3.6 para los tres engranes.
¢ =20 ["]

Paso circular (F,)

Este se calcula a partir del médulo escogido, sin olvidar que para que los engranes engranen P,
es igual para los tres casos.

P.=m-m=m7(2[mm]) = 6.283 [mm]

Paso diametral o Pitch (Fy)

Este parametro es el equivalente del inverso del moédulo, pero en sistema de unidades inglés y lo
podemos ver en la tabla 3.5.
P; =12.70 [in—1]

Paso de base (F,)

Py, = P, - cos ¢ = (6.283 [mm])(cos 20°) = 5.904 [mm)]

Altura de cabeza o adendo (h,)

he = m =2 [mm)]

Altura de pie o dedendo (hy)
hg = 1.25m = 1.25(2 [mm]) = 2.5 [mm)]
Altura total del diente (hr)
hr = hg 4+ hq = 2 [mm] + 2.5 [mm] = 4.5 [mm]
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Altura de trabajo (hy)

hyw = 2m = 2(2 [mm]) = 4 [mm)]

Diametro del circulo de base (d;)

= Sol
dy = d - cos ¢ = (60 [mm])(cos 20°) = 56.382 [mm)]
= Planeta
dy = d - cos ¢ = (120 [mm])(cos 20°) = 112.763 [mm]
» Corona

dy = d - cos ¢ = (300 [mm])(cos 20°) = 281.908 [mm]

Diametro exterior, de cabeza o adendo (d.)

= Sol
de = d+2m [mm] = (60 [mm]) + 2(2 [mm]) = 64 [mm]
= Planeta
de = d £ 2m [mm] = (120 [mm]) 4 2(2 [mm]) = 124 [mm]
» Corona

de = d £ 2m [mm] = (3000 [mm]) — 2(2 [mm]) = 296 [mm)]

Diametro interior, de pie o dedendo (d;)

= Sol
d; = d F 2hg [mm] = (60 [mm]) — 2(2.5 [mm]) = 55 [mm)]
= Planeta
d; = d F 2hg [mm] = (120 [mm]) — 2(2.5 [mm]) = 115 [mm)
= Corona

d; = d F 2hg [mm] = (300 [mm]) + 2(2.5 [mm]) = 305 [mm]
Espesor del diente (e¢) y espacio entre dientes (s)

~m-m w2 [mm])
e=5= 5= 5 =m [mm]

P, = m [mm] + 7 [mm]

6.283 [mm| = 6.283 [mm]

Ancho de la cara del diente (b)

Este valor ayuda a contrarrestar el esfuerzo de disefio, por lo que se propone que sea 25 veces el
modulo.
b= 25m = 25(2 [mm])

b =50 [mm]

41



Filet (f)

fmaz = 0.3m = 0.3(2 [mm]) = 0.6 [mm]

Frnin = g =T [Z‘m] — 0.524 [mm]

De estos valores calculados se toma el fi,.. para el disefio, ya que seré el que ayude a contrarrestar
mejor la concentracion de esfuerzos.

Holgura o juego radial (j,)

Jr = 0.25m = 0.25(2 [mm]) = 0.5 [mm)

Distancia entre ejes (c)

» Sol-Planeta
_dg+d, 60+ 120

2 2

= 90 [mm]

s Planeta-Corona
_dgEd, 300 —120

2 2

= 90 [mm]

Linea de accioén o de presion (L)

Loy = \/rgp — Tgp + \/ng - rgg — csin ¢ [mm]

» Sol-Planeta

Loy = /(32)2 — (28.191)2 + 1/(62)2 — (56.382)2 — (90) sin 20° [mm)]
Loy = 10.149 [mm]

s Planeta-Corona

Lap = 1/(62)2 — (56.382)2 + /(148)2 — (140.954)2 — (90) sin 20° [mm]

Ly = 40.13 [mm)
Razon de contacto (C)

Lab
T-m - Ccos @

C, =
= Sol-Planeta 10.149

7 - (2 [mm]) cos 20°

= Planeta-Corona
40.13 [mm]
7 - (2 [mm]) cos 20°

C, = = 6.8

42



Perfil del diente o curva involuta

En el apéndice B, se muestran las tablas a partir de las cuales se construyen los perfiles o curvas
involutas de los tres engranes del SEP. Por medio de estas tablas se traza el dibujo del perfil de cada
diente para cada engrane en el software NX 8.5.

3.4. Diseno para prevenir fallas

Actualmente, el diseno de engranes es considerado como una combinacion de arte y ciencia, de-
bido a que en ocasiones algunos engranes funcionan mejor cuando se disefian para prevenir fallas,
es decir, duran més tiempo de lo esperado por las ecuaciones, mientras que otros fallan operando
dentro de los limites impuestos por los célculos. [10]

El desgaste y las fallas que afectan a los dientes de un engrane recto surgen debido a esfuerzos
repetidos de flexiéon en la raiz del diente que se presentan durante los periodos de engranaje y a
esfuerzos repetidos de contacto que afectan a las superficies de los dientes.

Fractura del diente

Es la formacién de una grieta en la raiz del diente, debido a la fatiga por flexiéon que resulta
de un numero grande de repeticiones de carga sobre el diente. Este tipo de falla, es el més grave,
debido a que una fractura inmoviliza el engrane, deshabilitando la maquina. Un radio adecuado del
filet puede ayudar a contrarrestar los efectos de la fatiga por flexion.

Figura 3.10: Fractura del diente de un engrane recto.

Picadura

Es un fenémeno superficial en el cual, pequenas particulas del material se desprenden del diente.
Esto se debe, a elevadas cargas de compresion que se presentan durante el proceso de engranaje.
Asi mismo, se debe a una temperatura local alta como consecuencia de las altas velocidades de
rozamiento y por una mala lubricacion.

Esta falla se produce gradualmente y da un aviso audible y visible. Pero a diferencia de la fractura
los engranes pueden seguir trabajando.
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Inicio del proceso de picadura Etapa de picadura severa

Figura 3.11: Picadura del diente de un engrane recto.

Abrasiéon

Se produce cuando la pelicula de lubricante se rompe y ocurre un contacto directo (metal-metal)
con lo que resultan altas temperaturas y los puntos de contacto de las dos superficies se sueldan entre
si. Las soldaduras se rompen inmediatamente con el movimiento de los engranes pero las superficies

de los dientes sufren un rapido desgaste e incluso se desprende el fragmento del material que se soldd
previamente.

Figura 3.12: Abrasién en el diente de un engrane recto.

Ralladuras y estrias

La ralladura es la destruccién de la superficie del material que produce aranazos y raspaduras
causadas por particulas que actiian como abrasivo entre los dientes. Y las estrias son raspones muy
marcados que se extienden desde la raiz del diente hasta la punta.
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Figura 3.13: Ralladuras en el diente de un engrane recto.

Un engrane bien disenado no debe fallar por flexion ya que se puede disenar un engrane y hacerlo
muy resistente. Pero, no se puede diseiar un engrane con vida infinita con respecto a esfuerzos de
contacto superficial. Los engranes eventualmente fallan por picadura a menos que la lubricacién sea
inadecuada.

Una geometria adecuada del diente es vital para la operacion y ciclo de vida de los engranes. Es
por ello que para un buen disenio, se deben de considerar algunos factores de correcciéon que consideran
diversas situaciones que pueden afectar a nuestro diseno e interferir en el correcto funcionamiento
de los engranes.

3.4.1. Esfuerzos y factores AGMA para engranes rectos

Actualmente, las normas AGMA se han tomado como la base en el estudio y el diseno de engranes
destacando la norma AGMA 2001-D04, cuyas féormulas son aceptadas para el anélisis de esfuerzos
en conjunto con factores de correccién que han sido evaluados a través de los afios por la experiencia
acumulada en el diseno, manufactura y fabricacién de engranes. [12]

Ecuaciones de diseno AGMA

En el enfoque de AGMA se utilizan dos ecuaciones fundamentales para el diseno de engranes, una
para la resistencia por flexion y otra para la resistencia por contacto superficial que corresponden a
las dos formas de fallo en un engrane recto.

= Esfuerzo de Diseno por Flexion

op = —4 ™ (M P, (3.27)

oo = cp\/ Wi-Co Cs O Cy [MP,] (3.28)



En estas ecuaciones observamos tres grupos, en donde, el primero se refiere a las caracteristicas
de carga, el segundo a la geometria del engrane y el tercero a la forma del diente.

Esfuerzos admisibles AGMA

Para AGMA los esfuerzos admisibles son los que resisten los materiales bajo solicitaciones de
flexion y de compresion.

» Flexion So K
F-KL
= "~ MP, 3.29
UFadm KT . KR [ ] ( )
s Contact
e v S0 Cu Oy 5.30)
Cadm - CT . CR a .

En las ecuaciones de diseno y de esfuerzos admisibles de AGMA se agregan los factores K y C
que son modificadores que tienen como objetivo tomar diversas consideraciones para el diseno.

Criterios de falla

Para tener certeza de que nuestro diseno es adecuado y que nuestro engrane no va a fallar ni por
flexion ni por contracto superficial se tienen que cumplir los siguientes criterios:

= Flexion. En los engranes de dientes rectos, se tendrd seguridad contra fallo por esfuerzos
repetitivos de flexion, si se cumple que:

or <0F,,, (3.31)

= Contacto. Los engranes de dientes rectos poseen seguridad contra fallo por esfuerzos de contacto
superficial si se cumple que:

oc < oc (3.32)

adm

Factor geométrico de resistencia a flexion J

El factor J se define en el estandar AGMA 908-B89 y toma en consideracion el punto de aplica-
cion de la carga en el diente, la forma que poseen los dientes, el efecto de concentraciéon de esfuerzos y
la forma como esté compartida la carga. Este factor lo podemos obtener de la grafica que se muestra
en la figura 3.14.

Factor geométrico de resistencia superficial /

El factor geométrico I toma en cuenta el radio de curvatura de los dientes de los engranes y el
angulo de presion. AGMA define este factor como:

cos ¢
141
(Pp + Pg) d
Las ecuaciones para la determinacién de los radios de curvatura de los dientes del pinén p, y del
engrane p, se obtienen de:

[ (3.33)

pp = \/[Tp +m(l + )] — (rpcos$)? —m - wcos ¢
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Figura 3.14: Factor geométrico de resistencia a flexion J.

pg = csen o F pp
donde x, es el coeficiente de cabeza de pinoén, que es igual al porcentaje decimal de la elongacion de
cabeza para dientes con desigual altura de cabeza. En el caso de dientes estdndar de profundidad
total, x, = 0.

Factor de tamano K, = C|

Este factor toma en consideraciéon cualquier falta de uniformidad del tamano de los dientes.
AGMA recomienda utilizar el valor de 1 para la mayoria de los engranes. Pero para engranes con
dientes grandes se recomienda manejar un valor mayor a 1. A partir de lo anterior AGMA propone
en una tabla algunos factores.

Moédulo m [mm] | Factor de tamano K, = Cj
<5 1
6 1.05
8 1.15
12 1.25
20 14
25 1.55

Tabla 3.10: Factor de Tamano K, = Cs.
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Factor de temperatura Ky = Cp

Este factor depende de la temperatura de trabajo del engrane y segin AGMA se puede considerar
1 cuando T' < 120[°C]. Para temperaturas mayores y solamente para aceros, el factor se calcula como:

Kp = Cp =1+ 0.0058(T — 120) (3.34)

Factor de aplicacion K, = C,

Este factor tiene como finalidad compensar la probabilidad de variaciones de carga, vibraciones,
choques, cambios de velocidad y otras condiciones especificas de la aplicacion durante el funciona-
miento que pueden causar cargas mayores a la carga tangencial. Esto depende de como se realiza
la transmisiéon entre la maquina conductora y la conducida. En la tabla 3.11 se muestran diferentes
factores de aplicacion para diversas aplicaciones.

Maquina impulsora
MaAquina impulsada Impacto Impacto Impacto
Uniforme Moderado Severo
Impacto Uniforme (motor 1 1.25 1.75
eléctrico, turbina)
Impacto Ligero (motor 1.25 1.5 2
multicilindro)
Impacto Medio (motor 1.5 1.75 2.25
unicilindro)

Tabla 3.11: Factor de Aplicaciéon K, = C,.

Factor de confiabilidad Kr = Cg

Este factor es un indicativo de la probabilidad de fallo del engrane. Y se obtiene a partir de la
tabla 3.12, cuyos valores se obtienen mediante las siguientes funciones logaritmicas:

Kr=Cr=0.7-0.15log(l — R) 0.9<R<099 (3.35)

Kp=Cr=05-025log(l—R) 099 < R < 0.9999 (3.36)

Confiabilidad R [ %] | Factor K = Cg
90 0.85
99 1
99.9 1.25
99.99 1.5

Tabla 3.12: Factor de Confiabilidad Kr = Ckg.
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Factor de distribuciéon de carga K,, = C,,

Este factor, se emplea para considerar todo aquello que no permita que la carga tangencial se
distribuya uniformemente sobre el ancho de la cara del diente como el desalineamineto de los ejes
geométricos de rotacion, las desviaciones del avance y las deflexiones elasticas originadas por las
cargas en los ejes o cojinetes.

Ancho de cara b[mm] | Factor K,, = C,,
<50 1.6
150 1.7
250 1.8
500 2

Tabla 3.13: Factor de Distribucion de carga K, = C,.

Factor dinamico K, = C,

El valor de de este factor toma en consideraciéon cargas por vibracidon generadas internamente por
impactos de diente contra diente, la inexactitud de la separacién entre los dientes, la imperfeccion de
las involutas y depende de la precision del perfil del diente, del nimero de calidad, de las propiedades
elasticas del diente y de la velocidad con la que el diente entra en contacto.

1.0 ==
RS T — 8 S e e
K \\\ s S EREE e g s R B pre L RRa B
& 07 i A e 4 o LT e e il S
. 101 } -‘-“-"“;-..___ I e K | ﬂ|-=3 :
DRI T T s gua’ : 1
05 Tl 0=6
o4 Lo .5 e 2 e
0 1000 2000 KD 4000 SO0 00 TOO0 A00K0 G000 10 000

velocidad de la linea de paso V; pies/min
r T T T T T T T T T T
0 5 10 ] 20 25 30 35 40 45 50
velocidad de |a linea de paso V,mfs

Figura 3.15: Factor dinamico K, = C,.

Con el fin de contrarrestar estos efectos, la AGMA ha desarrollado una serie de curvas que estan
en funcién de un indice de calidad que ayuda a obtener el factor dindmico y que se muestra en la
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figura 3.15. Asimismo, AGMA propone una tabla (3.14) que ayuda a determinar el indice de cali-
dad de acuerdo a la aplicaciéon de los engranes. Este indice define las tolerancias para engranes de
diferentes tamanos y fabricados de una clase de calidad especifica.

Mateméticamente, este factor se calcula por medio de las siguientes relaciones:

A B
Ky=Cp=(—@" 3.37
<A + \/2oovt> (3:37)

A =50+56(1 - B)

B = (12 — Qv)2/3
4
2
Veras = A+ (220% ) [%] (3.38)

Aplicacion Qv
Transmision del tambor de un mezcla- 3-5
dor de cemento

Horno de cemento 5-6
Transmisiones de acerias 5-6
Cosechadoras de maiz o-7
Graas o-7
Prensa troqueladora 5-7
Transportador de minas 5-7
Maquinas de cajas de papel 6-8
Mecanismo medidor de gas 7-9
Taladro mecénico pequeno 7-9
Lavadora de ropa 8-10
Impresora 9-11
Mecanismo de computadora 10-11
Transmisiéon de auto 10-11
Transmisiéon de antena de radar 10-12
Transmision de propulsion marina 10-12
Transmision de motor de aeronave 10-13
Giroscopio 13-14

Tabla 3.14: Indice de calidad de engranes AGMA para varias aplicaciones.

Coeficiente elastico C),

El coeficiente elastico, depende de las propiedades de los materiales con los cuales se va a manu-
facturar a los engranes. Por ello es necesario conocer sus propiedades como la razén de Poisson y su
modulo de elasticidad. Existen dos maneras para obtener este coeficiente, la primera es por medio
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de la de la ecuacion 3.39 y la segunda es mediante la tabla 3.15, en donde solo hay que ubicar los
materiales de los engranes y la interseccion corresponde a C),.

1

Cp= o M (3.39)
T [ Ep Ey }
[M P, Material del Engrane
Material Acero Hierro Hierro Hierro Bronce al Bronce
del Pinén Maleable Nodular | Fundido Aluminio al
Estano
Acero 191 181 179 174 162 158
Hierro 181 174 172 168 158 154
Maleable
Hierro 179 172 170 166 156 152
Nodular
Hierro 174 168 166 163 154 149
Fundido
Bronce al 162 158 156 154 145 141
Aluminio
Bronce al 158 154 152 149 141 137
Estano

Tabla 3.15: Coeficiente elastico C),.

Factor de condicion de superficie Cy

La AGMA no ha desarrollado un método para calcular este factor, pero recomienda que sea
igual a Cy = 1 para engranes que se fabrican por métodos convencionales. Pero se recomienda que
si existen defectos obvios en la superficie Cy > 1.

Factor de ciclo de vida K; y C,

El objetivo de estos factores consiste en modificar las resistencias AGMA, debido a que los valores
estandar de AGMA estan probados para un ciclo de vida de 1X107[ciclos] y un ciclo mas breve o
més largo requiere la modificaciéon de la resistencia de fatiga con base en la razén S-N del material.

En la figura 3.16 y 3.17 se muestran las curvas S-N para resistencia a la fatiga por flexiéon y
resistencia a la fatiga por contacto superficial respectivamente. Las ecuaciones que describen cada
linea S-N, vienen definidas en las mismas figuras. Estas ecuaciones son aplicables para calcular los
factores Ky, y Cr, para el numero de ciclos requerido.

AGMA sugiere que para el disefio se considere:

= La porcién superior de la zona sombreada para aplicaciones comerciales.

= La porcién inferior de la zona sombreada para aplicaciones de servicio critico, donde se permiten
pocas picaduras y desgaste del diente, y donde se requiere suavidad de operacién y bajos niveles
de vibracion.
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Figura 3.16: Factor de ciclo de vida para flexion K para engranes de acero.
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Figura 3.17: Factor de ciclo de vida para el contacto superficial Cp para engranes de acero.

Factor de relacién de dureza Cgy

Este factor es funcion de la razén ge la dureza de los materiales con los cuales se fabrican los
. B. . . . .
engranes y su valor debe ser siempre T~ > 1 con objeto de incrementar el esfuerzo admisible de
g9

los materiales usados para la construccién de los engranes. Toma en consideraciéon situaciones en las
cuales los dientes del pinén son més duros que los dientes del engrane y, por lo tanto, durante el
periodo de rodamiento endurecen por trabajo las superficies de los dientes del engrane.
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Este factor, solo se aplica para determinar el esfuerzo admisible a la durabilidad superficial del
engrane y no tiene efecto sobre el pifion. El estandar AGMA propone las siguientes ecuaciones para
el célculo de este factor:

Cg=1+ A(mG — 1) (3.40)
Ng
mg = Fp

= Si

Th 12— A=0
By

H

- Si1.2< 5 < 1.7 — A= 0000898 (52
By

Hp

) ~ 0.00829

g

. SiFBe S 17— A =0.00698
Hg,

Resistencia a la fatiga por flexion Sg y superficial So AGMA

AGMA define en la tabla 3.16 valores de resistencia a la fatiga por flexion y resistencia a la
fatiga superficial para varios materiales de uso comin para la fabricaciéon de engranes. También, se
encuentran las especificaciones de tratamientos térmicos cuando son aplicables. Por otra parte, las
figuras 3.18 y 3.19 muestran la graficas de la resistencia a la fatiga por flexion y de la resistencia a
la fatiga superficial AGMA para aceros, en funcion de dos grados de dureza Brinell para el disefo.

MPa psix iz
60

400 4 | | | .
Sy =6235+174 HB — 0.1261B> — e
350 4 sp4—— Grado 2 miaximo
300 - e R /
40 P
250 =
e /"

0 4 0 _ ff\ - Grado | méximo

] =274 + 16HB — 0,152HR?

150 4 L E |

150 200 250 300 350 400 450

Dureza Brinell HE

Figura 3.18: Grafica de la resistencia a la fatiga por flexion Sr para el acero.
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Figura 3.19: Grafica de la resistencia a la fatiga superficial S¢ para el acero.

Factor de seguridad 7

Los engranes rectos deben tener seguridad contra una falla debida a esfuerzos repetitivos por
flexion y contra falla debida a esfuerzos por contacto superficial. De esta manera para que nuestros
engranes sean capaces de poseer el ciclo de vida deseado necesitamos aplicar un factor de seguridad
a nuestro diseno. Este factor de seguridad se tiene que aplicar a los dos modos de falla de la siguiente
manera;

» Flexion
n= (0F)adm (3.41)
of
= Contacto )
n= <(Uo)“dm> (3.42)
oc
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3.4.2. Materiales y tratamientos térmicos para engranes

Los engranes se fabrican de una gran variedad de materiales dependiendo de la aplicacion del
engrane.

Hierro fundido gris

Este material presenta ventajas sobre otros como bajo costo, alta resistencia al desgaste, facilidad
de maquinado, es silencioso en comparaciéon con el acero, tiene amortiguacion interna debido a
inclusiones de grafito y como desventaja presenta baja resistencia a la tension.

Hierro nodular (ductil)

En contraste con la fundicién gris que contiene hojuelas de grafito, la fundicién nodular tiene
una estructura que contiene particulas de grafito en forma de pequenos nédulos esferoidales en una
matriz metalica ductil. De este modo la fundicién nodular tiene una resistencia mucho mayor que
una fundiciéon gris y un considerable grado de ductilidad, pero este material es més costoso que el
hierro gris. A menudo se recurre a una combinaciéon de un pinén de acero (para una buena resistencia
en el elemento méas esforzado) y un engrane de hierro fundido. [13]

GRAFITO

Hierro fundido gris Hierro nodular

Figura 3.20: Inclusiones de grafito del hierro gris y hierro nodular.

Acero

Este material presenta una resistencia superior a la tensioén en comparacion con el hierro fundido.
Pero necesita de un tratamiento térmico para obtener una dureza superficial que resista el desgaste
por esfuerzos de compresion.

Bronce

Son los metales no ferrosos méas comunes en la manufactura de engranes. El menor médulo de
elasticidad de estas aleaciones de cobre generan una mayor deflexion del diente y mejora la distribu-
cién de carga en los dientes. Debido a que el acero y el bronce operan bien juntos, frecuentemente
se recurre a la combinacién de un pinén de acero y un engrane de bronce.

Engranes no metalicos

Se fabrican a menudo de termoplasticos moldeados por inyecciéon, como el nylon y el acetal. A
veces se agrega teflon al nylon o al acetal con el fin de reducir su coeficiente de friccién, también
se agregan lubricantes secos como grafito o bisulfuro de molibdeno para permitir una operacién en
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seco. Los engranes no metalicos producen muy poco ruido, pero su capacidad de par es limitada
debido a la baja resistencia del material.

Engrane de Acero Engrane de Bronce Engrane de Plastico

Figura 3.21: Engranes de diferentes materiales.

Tratamientos térmicos

Es posible obtener una resistencia a la flexiéon y una dureza superficial superior a la que brindan
los materiales mediante la aplicacion de un tratamiento térmico a nuestros engranes. Cabe men-
cionar que una mayor resistencia y dureza de la superficie y el ndcleo de los materiales tratados
térmicamente van acompanadas de una pérdida de ductilidad.

Los procesos principales de tratamiento térmico son los siguientes:

Endurecimiento total: En este proceso se aplica un contenido de carbono alto (0.35 % a 0.50 %)
al engrane, después es cortado y estirado a temperaturas adecuadas para obtener las propie-
dades fisicas deseadas.

Carbocementaciéon: En este proceso las partes son empacadas en un compuesto rico en carbono
y mantenidas por largo tiempo al rojo en un horno. El carbono es absorbido por las capas
superficiales que se vuelven muy duras después del templado y revenido. El nicleo es también
reforzado pero el engrane requiere un manejo cuidadoso para prevenir la distorsion.

Nitruracion: En este tratamiento el engrane se mantiene durante un extenso tiempo a una
temperatura de entre 850[°C] y 1000[°C] en presencia de gas amoniaco formandose nitruros
en la superficie. Los engranes nitrurados pueden ser operados a mas altas temperaturas que
los engranes carbocementados.

Induccién y temple por flama: En este proceso el engrane es rapidamente calentado por una
bobina de induccién y luego templado en aceite. También se usa el calentamiento de dientes
por flama oxiacetilénica. El templado se hace por rociadura de agua o por chorro de aire. El
acero debe tener suficiente contenido de carbono para que se endurezca al templarlo. [14]
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Resistencia por fa- Resistencia por fa-
tiga a la Flexion tiga por contacto
AGMA Sr[MP,] superficial AGMA
Sc [MP,]
Material Clase Designacién | Tratamiento Dureza Grado 1 Grado 2 | Grado 1 | Grado 2
AGMA comercial térmico superficial
minima Hp
Acero Al Al Endurecido 180 170 230 590 660
en la masa
Acero A2 A2 Endurecido 240 210 280 720 790
en la masa
Acero A3 A3 Endurecido 300 250 325 830 930
en la masa
Acero A4 A4 Endurecido 360 280 360 1000 1100
en la masa
Acero A5 Ab Endurecido 400 290 390 1100 1200
en la masa
Acero A6 A6 Endurecido 485 310 380 1200 1300
con llama o
por
induccion
Acero AT A7 Endurecido 544 150 150 1200 1300
con llama o
por
induccion
Acero A8 A8 Carburizado 560 380 520 1250 1300
\7
cementado
Acero AISI | Al-A5 AISI 4140 | Nitrurizado 460 230 310 1100 1250
4140
Acero AIST | Al-A5 AISI 4340 | Nitrurizado 433 250 325 1050 1200
4340
Acero Al-Ab5 Nitralloy Nitrurizado 642 260 330 1170 1350
Nitralloy 135M
135M
Acero A1-A5 | Nitralloy N | Nitrurizado 642 280 345 1340 1410
Nitralloy N
Acero Al1-A5 Cromo al Nitrurizado 642 380 450 1100 1500
Cromo al 25%
2.5%
Hierro 30 Clase 30 Como esta 175 69 69 450 520
Fundido fundido
Clase 30
Hierro 40 Clase 40 Como esté 200 90 90 520 590
Fundido fundido
Clase 40
Hierro A-T-a 60-40-18 Recocido 140 150 230 530 630
Nodular
60-40-18
Hierro A-T-c 80-55-06 Templado y 180 150 230 530 630
Nodular revenido
80-55-06
Hierro A-7-d 100-70-03 Templado y 230 180 280 630 770
Nodular revenido
100-70-03
Hierro A-T-e 120-90-02 | Templado y 230 180 280 710 870
Nodular revenido
120-90-02

Tabla 3.16: Resistencia por fatiga a la Flexiéon Sr y por contacto superficial So AGMA de diferentes
materiales para engranes.
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Resistencia por fa- Resistencia por fa-
tiga a la Flexion tiga por contacto
AGMA Sp[MP,] superficial AGMA
Sc [MP,]
Material Clase Designacion | Tratamiento Dureza Grado 1 Grado 2 | Grado 1 | Grado 2
AGMA comercial térmico superficial
minima Hpg
Hierro A-8-c 45007 s/n 165 70 70 500 500
Maleable
(perlitico)
45007
Hierro A-8-e 50005 s/n 180 90 90 540 540
Maleable
(perlitico)
50005
Hierro A-8-f 53007 s/n 195 110 110 570 570
Maleable
(perlitico)
53007
Hierro A-8-i 80002 s/n 240 145 145 650 650
Maleable
(perlitico)
80002
Bronce Bronce AGMA 2C Fundiciéon 82.5 40 40 450 450
AGMA 2C 2 en arena
Bronce Al/Br 3 Aleacion Con 184 160 160 450 450
Aleaci6on ASTM tratamiento
ASTM B-148 78 térmico
B-148 78 954
954

Tabla 3.17: Resistencia por fatiga a la Flexiéon Sr y por contacto superficial So AGMA de diferentes
materiales para engranes.

3.4.3. Velocidad en el punto de paso

La velocidad en el punto de paso en el SI de unidades se calcula como en la ecuacion 3.43 y nos
sirve para determinar el indice de calidad de los engranes y para calcular el factor dindmico K, o
Cy.

V:”{"~w: =

d-2w 71'662-(,‘) [m]

; (3.43)

La ecuacién anterior se aplica a los dos regimenes de operaciéon del SEP para obtener:

Sol
« Nominal

[ _ (006 [m])G((f)SOOO o)) g [%}
= Maximo

[ m(0.06 [m])ﬁ(gzs)o rpm)) _ L, [%}
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Planeta

= Nominal
(012 [m])ﬁ((2)250 reml) _ 1414 {g
= Méximo
[ _ m(012 [m])(:§37-5 [rem]) _ o- og {%]
Corona
= Nominal
y_ (030 [m])6(§000 rem)) _ 41 {g
= Maximo
y_ (030 [m])6(§000 [rem]) _ o oy {g

3.4.4. Analisis de las cargas en los engranes

La ecuacién del esfuerzo de flexion en engranes, se basa en la idea del pionero de diseno de
engranes W. Lewis, ingeniero estadounidense quien propuso considerar a los dientes de los engranes
como vigas en voladizo sometidas a cargas en sus extremos. Aunque la mayoria de los materiales y
los métodos de manufactura han cambiado mucho desde los primeros trabajos de Lewis, su traba-
jo ain es la base para la mayoria de las ecuaciones de diseno mas modernas utilizadas por la AGMA.

i, —e

T

N

A

WA

AR
]
oo

il L]

Figura 3.22: Consideracion de Lewis, a) cargas que actian en un diente y b) viga en voladizo.
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Los engranes transfieren potencia por medio de los dientes del engrane impulsor ejerciendo una
carga sobre el diente del engrane impulsado, mientras que la carga de reaccién actiia de regreso sobre
el diente del engrane impulsor. La figura 3.23 muestra un diagrama de cuerpo libre de un par de
engranes que estan acoplados en el punto de paso.

vy ol -
linen de W,
Ehie |
)

b fﬂgrii'l'll_'
| punto de paso
} P i P

."I. /ff 3

pifion

- W limeq de R
W : accian
Figura 3.23: Cargas de un par de dientes de engranes rectos.

En el punto de paso la tnica fuerza que puede transmitirse de un diente a otro es W que actia a lo
largo de la linea de accién, en el angulo de presion. Esta fuerza se descompone en dos componentes
W, que actia en direccion radial y W; que actiia en direccién tangencial. Estas componentes se
calculan por medio de las siguientes ecuaciones:

2T 2P
Wy = T a0 [EN] (3.44)
W, = Wi tan ¢ [EN] (3.45)
_ Wt
= s d [EN] (3.46)

Dependiendo de la razén de contacto, los dientes, conforme giran a través del acoplamiento, pueden
tomar toda o parte de la carga desde la punta del diente hasta un punto cerca del circulo de dedendo.
La condicién de carga peor es cuando la carga actia en la punta del diente. Entonces la componente
tangencial tiene el mayor brazo de momento actuando sobre el diente como viga en voladizo. Si el
par es constante en el tiempo, cada diente experimentara una carga repetida cada vez que entra en
acoplamiento, creando una situacion de carga por fatiga.

Si para cambiar la direccion de la salida se inserta un engrane intermedio, cada uno de los dientes
del engrane intermedio experimentard un momento totalmente alternante, ya que la carga normal
actia en los lados opuestos de cada diente del engrane intermedio en acoplamiento alterno. En la
figura 3.24 se observa que el rango M de la longitud del momento sobre el engrane intermedio, es
el doble que en los otros engranes haciendo que éste sea el engrane més cargado, ain cuando su
momento medio sea igual a cero. Lo mismo ocurre en los engranes planetarios. A continuacion se
calculan las cargas de los tres engranes del SEP.
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Figura 3.24: Variaciéon de los momentos de flexiéon de los dientes con respecto al tiempo.

Carga tangencial W; nominal

= Sol
W, =
= Planeta
W, =
s Corona

=

Carga tangencial W; maxima

= Sol

W, =
s Planeta

W, =
s Corona

B %fm = 1.143 [kN]
_ 2(142(5?1926[[:”\’] D) o 573
- 2(38.013; [[i\'f% ]' ml) _ 0955 (kN
- 2(31.0?((5)86[[17:2]' ™D _ 1 066 k]

2(1165,71828[% 1) _ 1 946 [kN]
_ 207296IN ml) _ o aeon

=

0.30 [m]
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Carga radial W, nominal

= Sol

W, = (1.143 [kN]) tan 20° = 0.416 [k N]
= Planeta

W, = (2.373 [kN]) tan 20° = 0.864 [k N]
s Corona

W, = (0.255 [kN]) tan 20° = 0.093 [kN]

Carga radial W, maxima

= Sol

W, = (1.066 [kN]) tan 20° = 0.388 [k N]
= Planeta

W, = (1.946 [kN]) tan 20° = 0.708 [k N]
s Corona

W, = (0.382 [kN]) tan 20° = 0.14 [k N]

Carga normal W nominal

" Sl 1.143 [EN

= 7'(308 2[00 ] = 1.216 [kN]
= Planeta B~

= Tz[oo] = 2.525 [kN]
" Corona 0.255 [kN

= 'CTQ[OO] = 0.271 [kN]

Carga normal W nominal

" ol 1.066 [EN

= 'CT2[0°] = 1.134 [kN]
= Planeta Lot6 1N

= Tz[oo] = 2.071 [kN]
" Corona 0.382 [kN

= 7.cos 2[00 ] = 0.41[kN]
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3.4.5. Diseno para prevenir falla por esfuerzo de flexién
Factor geométrico J

Para determinar este factor, se considera el peor caso, es decir, que la carga actia en el punto
més elevado de contacto (HPSTC). De la figura 3.14 se obtienen:

= Sol-Planeta

J =10.39
= Planeta-Sol

J =043
s Planeta-Corona

J =10.46
s Corona-Planeta

J =049

Debido a que en el caso del planeta existen dos combinaciones (planeta-sol y planeta-corona) se
considera el de menor valor para incrementar el esfuerzo de flexion para el diseno.
Factor de tamano K, = C,

Para determinar este factor nos apoyamos en la tabla 3.10. Debido a que seleccionamos un
moé6dulo m = 2 para los engranes el factor de tamano es:

= Sol, Planeta y Corona

Factor de temperatura Kr = Cr
De acuerdo con la recomendacion de AGMA el factor de temperatura para los engranes es:
= Sol, Planeta y Corona
Kr=Cr=1
Factor de aplicacion K, = C,

Para seleccionar un factor de aplicaciéon se consulta la tabla 3.11, en donde vemos que de acuerdo
a su modo de operacion del planetario este factor es:

= Sol
K,=C,=1.25

= Planeta y Corona

Factor de confiabilidad Kr = Cg

Para este diseno, de la tabla 3.12 se elige una confiabilidad del 99.9 % para todos los engranes.
De esta manera el factor es:

= Sol, Planeta y Corona
Kr=Cr=1.25
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Factor de distribuciéon de carga K,, = C,,

Con la ayuda de la tabla 3.13 y proponiendo un ancho de cara de b = 50 [mm)] el factor de
distribuciéon de carga es:

= Sol, Planeta y Corona

Factor dinamico K, = C,

Primero debemos determinar el indice de calidad de los engranes, que se se elige de acuerdo a la
aplicacién de los mismos a partir de la tabla 3.14. Para este caso el indice tiene un valor de @, = 11
que corresponde al indice de calidad de engranes para la transmisiéon de un vehiculo. Posteriormente,
con este indice de calidad se procede a calcular los factores A, By V; . :

12 — 11)%/3

A =50+56(1 — B) =50+ 56(1 — 0.25) = 92

92+ (11 -3)]* 50 [m}
200 B s
Finalmente se calcula el factor dindmico para cada engrane por medio de la ecuacién 3.37, obteniendo:

‘/;/maz =

= Sol 0.25
2
K,=0C, = ) = 0.87
92 + ,/200(22.78 [%])
= Planeta 0.95
2
K,=0C, = ) = 0.86
92 + 1/200(27.88 [%])
s Corona

92 0.25
Cy —0.84
92 + \/200(47.12[2])

K,

Factor de ciclo de vida K7,

Este acoplamiento mecanico se disena para un ciclo de vida de 5 afios y un ciclo de opera-
cién de turno por dia. Apoyandonos en la figura 3.16 obtenemos la funciéon para para aplicaciones

comerciales:
K = 1.3558 N 00178

Se procede a calcular el niimero de ciclos para finalmente sustituir ese valor en la funcién obtenida
de la grafica y asi obtener el factor de ciclo de vida para cada engrane:

= Sol
60 [min]

N = (7250 [rpm]) <W> (5 [anos])(1 [turnol) (

N = 1.9 x 10 [ciclos]
K1 = (1.3558)(1.9 x 10 [ciclos]) 709178 = 0.889

8765.813 [fr]
1 [turno - ano]
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= Planeta

60 [min]

N = (4437.5 [rpm]) (W) (5 [anos])(1 [turno)) <M>

1 [turno - ano]
N == 1.167 x 10'° [ciclos]
K1 = (1.3558)(1.167 x 10 [ciclos]) ~*01"® = 0.897

s Corona
60 [min]

N = G000frprn]) (237 ) (5 anos)1. rurnl)

N = 1.315 x 10'° [ciclos]
K1 = (1.3558)(1.315 x 10 [ciclos]) %01 = 0.896

8765.813 [hr]
1 [turno - ano]

Resistencia a la flexion AGMA Sp

La resistencia AGMA de diferentes materiales de uso comdn para engranes viene en las tablas 3.16
y 3.17 para dos grados de dureza. Para el caso del acero, este valor también lo podemos determinar
por medio de una de las funciones que definen cada grado de dureza segun las curvas de la figura 3.18.

Primeramente, seleccionamos los materiales de nuestros engranes como:

= Sol—Acero Nitralloy 135M: se elige este material debido a que esta nitrurizado lo cual
le da mejor resistencia superficial, resistencia a la corrosion, buena resistencia a la fatiga y
dureza a altas temperaturas.

= Planeta—> Acero Nitralloy 135M: se elige este material debido a que es el elemento que
recibe un carga tangencial mayor debido a que soporta la carga de los dos motores por lo que
es necesaria una buena resistencia a la flexiéon y ademas este engrane siempre estd en contacto
con los otros dos por que el desgaste superficial sera mayor.

= Corona—Hierro Nodular: se elige este material debido a que una combinacién de acero-
hierro nodular produce un acoplamiento mas silencioso y reducen la vibracién mecénica.

Debido a que el sol y el planeta son de acero nos apoyamos en la figura 3.19 y calculamos la
resistencia AGMA para un grado de dureza 1 para el disenio por medio de la funcién:

Sp = —274 +167Hp — 0.152H% [psi]

= Sol
Sp = —274 + 167(642) — 0.152(642)* = 305.376 [M P,]

= Planeta
Sp = —274 +167(642) — 0.152(642)* = 305.376 [M P,]

Para el calculo de la resistencia AGMA del hierro nodular basta con leer el dato en las tablas
3.16 y 3.17:

s Corona
Sp =180[MPF,]
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Esfuerzo de diseno de Flexion AGMA op

Para calcular los esfuerzos de disefio solo se necesita sustituir todos los factores y la carga
tangencial calculada previamente para cada engrane en la ecuacion 3.27:

= Sol
B (1.143 [EN])(1.25)(1)(1)(1.6) B

7F = 0.87)(0.05 [m])(0.002 [m])(0.39)(1000) 67278 [M Fo]

e (2373 [bN]) (1) (1) (1)(1.6)
2.373 1)(1)(1)(1.6

OF = 0.862)(0.05 [m])(0.002 [m]) (0.43)(1000) 02451 [MF.]
= Corona

o (0.382 [EN)(1)(1)(1)(L.6) 15463 [MP,]

(0.801)(0.05 [m])(0.002 [m])(0.49)(1000)

Esfuerzo admisible de Flexion (or)qdm

Para calcular los esfuerzos admisibles de los materiales bajo fatiga a flexion se aplica la ecuaciéon
3.29 para cada engrane y se sustituyen los valores de cada factor:

Sol op o — (305.37?1[%%5]))(0.889) 917,336 [MP.]
= Planeta
(OF)adm = (305'37?1[%2“5])) O897) _ 919,944 [MP,]
= Corona
(08 o = L0 [MPa))(0-896) _ | og o5 [MP,]

(1)(1.25)

Criterio de diseno de Flexiéon

Para poder determinar si nuestros engranes trabajardn bien bajo fatiga a flexiéon es necesario
que se cumpla la ecuaciéon 3.31 para cada engrane:

= Sol

67.278 [M P,] < 1093.861 [M P, ]
= Planeta

102.451 [M P,] < 1106.282 [M P,
s Corona

15.463 [M P,] < 128.956 [M P,]

Al comparar los resultados, podemos decir que los tres engranes son seguros bajo fatiga debida
a esfuerzos de flexiéon y que son seguros bajo fallas como la fractura.
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Factor de seguridad 7

Ya que sabemos que los engranes son seguros y que no se fracturaran debido a esfuerzos de
flexion, falta determinar que tan seguros son mediante el factor de seguridad que se calcula mediante
la ecuacién 3.41:

= Sol
217. .
_27336[MP] .,
67.278 [MP,]
s Planeta
219.244 [M P,
=————-==214
T 102451 [MP,]
s Corona
128. .
_ 128956[MPo] _
15.463[M P,]

3.4.6. Diseno para prevenir falla por esfuerzo de contacto

Factor geométrico /

Para determinar este factor, es necesario calcular los radios de curvatura de los engranes y
posteriormente aplicar la ecuacion 3.33:

= Sol-Planeta

pp = V/[30 + 2(1 + 0)]2 — (30 cos 20°)2 — 27 cos 20° = 9.238
pg = 90sen 20° — 9.238 = 21.544

2 o
= 2% —0.103

(5338 + 215m) 60

s Planeta-Corona

pp = /[60 + 2(1 + 0)]2 — (60 cos 20°)2 — 27 cos 20° = 19.886

pg = 90sen 20° — 19.886 = 50.668

I = cos 20 — 0.256

(5255 + 3r5m) 120

Factor de condicion de superficie C

Este factor por recomendacién de AGMA se considera como:

= Sol, Planeta y Corona
Cr=1
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Factor de ciclo de vida Cj,

Este acoplamiento mecanico se disena para un ciclo de vida de 5 afios y un ciclo de opera-
cién de turno por dia. Apoyandonos en la figura 3.17 obtenemos la funciéon para para aplicaciones

comerciales:
Cp, = 1.4488 N 0023

Se procede a calcular el namero de ciclos para finalmente sustituir ese valor en la funcién obtenida
de la grafica y asi obtener el factor de ciclo de vida para cada engrane:

= Sol ‘
N = (7250 [rpm]) <%> (5 [anos)) (1 [turno]) (%)
N = 1.9 x 10 [ciclos]
Cp, = (1.4488)(1.9 x 10 [ciclos]) 7223 = 0.84
= Planeta
N = (4437.5 [rpm)]) (%) (5 [anos])(1 [turnol) <%>
N = 1.167 x 10" [ciclos]
Cr, = (1.4488)(1.167 x 10'° [ciclos])7*9% = 0.85
= Corona .
N = (5000 [rpm]) <%> (5 [anos])(1 [turno]) (%)

N = 1.315 x 10" [ciclos]
Cr, = (1.4488)(1.315 x 10'° [ciclos]) 7202 = 0.85

Resistencia al desgaste superficial AGMA S¢

La resistencia AGMA de diferentes materiales de uso comun para engranes viene en las tablas 3.16
y 3.17 para dos grados de dureza. Para el caso del acero, este valor también lo podemos determinar
por medio de una de las funciones que definen cada grado de dureza segun las curvas de la figura 3.19.

Recordando que los los materiales de nuestros engranes son:
= Sol—Acero Nitralloy 135M

= Planeta— Acero Nitralloy 135M

= Corona—Hierro Nodular

Debido a que el sol y el planeta son de acero nos apoyamos en la figura 3.19 y calculamos la
resistencia AGMA para un grado de dureza 1 para el disefio por medio de la funcién:

Sc = 26000 + 327Hp [psi]

= Sol
Sc = 26000 + 327(642) = 1626.707 [M P,]
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= Planeta
Sc = 26000 + 327(642) = 1626.707 [M P,]

Para el calculo de la resistencia AGMA del hierro nodular basta con leer el dato en las tablas
3.16 y 3.17:

» Corona
Sc =T10[MP,]
Coeficiente elastico C),

El valor de este coeficiente se determina por medio de la tabla 3.15 de acuerdo con los materiales
seleccionados para cada engrane:

= Sol-Planeta
C, = 191[M P,]*5

= Planeta-Corona
C, = 179[M P,]*5
Factor de relacion de dureza Cgy

Este factor se determina a partir de la dureza de los materiales seleccionados para manufacturar
los engranes. Los valores de durezas se pueden leer en las tablas 3.16 y 3.17 y después se aplica la
ecuacién 3.40.

» Sol-Planeta

Hp, 642[HB]
- —1 s A=
Hp,  G6a2[HB]
60
— 2y
"ME= 30

Cy=1+02-1)=1

s Planeta-Corona

Hp, 642[HB|
= =2.791 — A = 0.00698
Hp, 230[HDB]
150
= — =2
ma 50 9

Ci =1+ 0.00698(2.5 — 1) = 1.01047

Esfuerzo de diseno de contacto AGMA o¢

Para calcular los esfuerzos de diseno solo se necesita sustituir todos los factores, el didmetro de
paso d menor entre el par de engranes y la carga tangencial més grande calculada previamente entre
el par de engranes en la ecuacion 3.28:

= Sol-Planeta

- 23T EN] (125) (1) (1.6)(1)
oc = (191[MP.]?) \/ (0.86) (50 [mm]) (60 [rmm]) (0.101)

= 813.201 [M P,]
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s Planeta-Corona

- . (2373 [kN]) (1) (1)(1.6)(1)
oc = (179 [MPa]Os) \/(0.84)(50 [mm]) (120 [mm])(0.256)

= 313.174 [M P,]

Esfuerzo admisible de contacto (0¢)aam

Para calcular los esfuerzos admisibles de los materiales bajo fatiga por contacto superficial se
aplica la ecuacion 3.30 para cada engrane y se sustituyen los valores de cada factor:

Sol (00 atn = (1626.70?1[?2[1%;))(0.84)(1) _ 1093.861 [MP,]

= Planeta
(0C)adm = (1626’7021[?(41%;))(0’85)(1) = 1106.282 [M P, ]

= Corona
(00 aim = (T10[MP,])(0.85)(1.010) _ o) MP]

(1)(1.25)

Criterio de diseno por contacto superficial

Para poder determinar si nuestros engranes trabajaran bien bajo fatiga por contacto superficial
es necesario que se cumpla la ecuacién 3.32 para cada par de engranes:

» Sol-Planeta
813.201 [M P,] < 1093.861 [M P, ]

s Planeta-Corona
313.174 [M P,] < 486.571 [M P,

Al comparar los resultados, podemos decir que los engranes son seguros bajo fatiga debida a
esfuerzos de contacto superficial por lo que son seguros bajo fallas como la picadura, la abrasién,
ralladuras y estrias.

Factor de seguridad 7

Ya que sabemos que los engranes son seguros y que no se fracturaran debido a esfuerzos de
flexion, falta determinar que tan seguros son mediante el factor de seguridad que se calcula mediante
la ecuaciéon 3.42:

» Sol-Planeta

2
)= 1093.861 [MPa]\* _ | o
813.201 [MP,]

s Planeta-Corona

486.571 [MP,]\?
= (=) =241
K <313.174[Mpa]>
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3.5. Lubricacién en engranes

Debido a que los engranes operan bajo una gran diversidad de condiciones, éstos deben lubricarse
a fin de evitar algin modo de falla superficial. La lubricacién tiene como fin reducir el desgaste en
los flancos de los dientes, reducir la friccién y disipar el calor producido por la misma.

Los lubricantes separan las superficies entre engranes, reduciendo la friccion y desgaste. Debe
suministrarse suficiente lubricante para transferir el calor de la friccién hacia el entorno, y no per-
mitir temperaturas excesivas en el acoplamiento. Los métodos de lubricacién y el lubricante varian
dependiendo de la aplicacién y las condiciones de operacion.

Figura 3.25: Lubricacién en engranes.

Sistemas de lubricacién

Los sistemas de lubricacién son los distintos métodos de distribuir una pelicula de algtn aceite
o grasa lubricante por las piezas en contacto con el fin de reducir el rozamiento y sus efectos en
superficies en contacto, que puedan ocasionar algin tipo de falla por los movimientos de una pieza
con respecto a otra. Los métodos tipicos de lubricacién usados en engranes son:

Sistema de lubricacién de spray o atomizacion

Sistema de lubricaciéon por salpicadura e inmersion

Sistema de lubricaciéon por gravedad o goteo

Sistema de lubricacion manual

En los dos primeros, el aceite circula o estd confinado en un carter y su uso es continuo y
prolongado. En tanto que la lubricaciéon manual y por goteo sugieren una pérdida total del lubricante
una vez aplicado.
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Sistema de lubricaciéon de spray o atomizacion

Uno de los sistemas més comunes de atomizaciéon usado en la lubricacion de engranajes abiertos
es el sistema mecanico de spray intermitente. Su uso depende de cuanto lubricante esta presente en el
diente del engranaje al cabo de varias revoluciones. Los sistemas de spray intermitentes usan valvulas
dosificadoras que dirigen el lubricante hacia una boquilla de aire o grasa que rocia el lubricante en
el engranaje por medio de aire a presién. Los componentes basicos de este tipo de sistema son una
bomba, controlador, valvula dosificadora, distribuidores de spray y boquillas de spray.

Figura 3.26: Sistema de lubricacién de spray o atomizacion.

Sistema de lubricacién por gravedad o goteo

Estos sistemas consisten en uno o maéas engrasadores, bafios de aceite, lineas de alimentacién
presurizadas o ruedas aplicadoras que permiten que el lubricante escurra en el engranaje en un ciclo
determinado. Este método de aplicacion esté limitado por una velocidad de la linea de accién menor

: m
oigual a 7.5 [?]

Para este tipo de sistemas, generalmente se usa un lubricante de tipo sintético, asfaltico o de
alta viscosidad. Y si se usan lineas de alimentaciéon presurizadas o ruedas aplicadoras se suele usar
una grasa semifluida y lubricantes del tipo polimero-gel.

Sistema de lubricaciéon por salpicadura e inmersion

Este sistema es el mas simple de lubricacion. Al engrane loco se le permite sumergirse en el lu-
bricante, de esta manera se aplica el lubricante alrededor del engrane. Los sistemas de inmersiéon de
engranaje generalmente estén limitados a sistemas de engranaje con velocidades de linea de accién
menores a 1.5 [%] Algunos sistemas ademads poseen bombas recirculadoras y sistemas de filtracion.

Los lubricante usados para este sistema son de tipo sintético, asfaltico, de alta viscosidad como
grasa semifluida de polimero-gel. Si una grasa semi-fluida de polimero-gel es usada, el lubricante
debe tener una consistencia de semifluida a fluida.
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Sistema de lubricacion manual

Este método es el mas antiguo y ha sido usado para lubricar engranajes en molinos, hornos,
dragaminas y excavadoras. Generalmente, se usa un lubricante sintético de alta viscosidad de tipo
asféaltico. Pero este método puede resultar en la aplicacidon de una cantidad incorrecta de lubricante
y también en la introduccién de contaminantes en el engranaje.

Figura 3.27: Lubricacién manual.

Tipos de lubricantes

Los lubricantes para engranes tipicamente son aceites con base en petroleo de varias viscosidades,
dependiendo de la aplicacion. Los factores mas importantes que deben ser considerados en la seleccion
de aceites lubricantes para engranes son:

= Velocidad y carga

Temperatura de operacion

Material de los componentes

Geometria del engrane

Ambiente de trabajo

Sistema de aplicaciéon

Para elegir un producto lubricante, se deben considerar aquellos factores que se identifiquen como
caracteristicas criticas de la aplicacion. AGMA incluye en sus normas mucha informacién para la
selecciéon adecuada de lubricantes para engranes.

Los aceites ligeros (10-30W) se aplican en engranes con velocidades y cargas suficientemente

bajas para promover una lubricacién elastohidrodinamica. Los aceites para engranes con aditivos de
acidos grasos (80-90W), se emplean en engranes de elevada carga y baja velocidad.
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Los aceites minerales con o sin aditivos permiten tener una escasa pérdida de potencia por fric-
cion, siempre que su viscosidad sea suficiente para evitar un contacto metélico en los flancos de los
dientes a la velocidad tangencial y con la carga. En caso de pequenas velocidades tangenciales se
hace uso de la lubricacién con grasa y en algunos casos también se emplean lubricantes s6lidos como
el bisulfito de molibdeno.

La eleccion de la viscosidad correcta del lubricante es fundamental para una mayor vida de los

engranajes. Es por ello que la viscosidad de un aceite lubricante para engranes es directamente
proporcional a la carga que deba soportar e inversa a la velocidad de trabajo. [15]
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Capitulo 4

Aplicaciéon de CAE al diseno del
acoplamiento mecanico

La ingenieria asistida por computadora (CAE) es el uso de software para simular y mejorar el
desempeno de un sistema mecanico o bien ayudar a la resolucién de problemas de ingenieria. Esto
incluye la simulacién, validacién y optimizaciéon de productos, procesos y herramientas de manu-
factura. Ademas, este tipo de software tiene la capacidad para el andlisis de esfuerzos, dindmica de
componentes y ensambles utilizando el método del elemento finito.

El método del elemento finito es una técnica numeérica para analizar disenos de ingenieria, acep-
tado como el método de andlisis estandar debido a su generalidad y compatibilidad para ser imple-
mentado en computadora; este método divide el proceso en numerosas piezas pequenas de formas
simples llamadas elementos que reemplazan eficazmente un problema complejo por muchos proble-
mas simples que deben ser resueltos en forma simultdnea, los elementos comparten puntos comunes
denominados nodos y al proceso de divisiéon del modelo en pequenas piezas se denomina malla-
do. El software formula las ecuaciones que rigen el comportamiento de cada elemento teniendo en
cuenta su conectividad con los demés elementos, estas ecuaciones hacen referencia a la respuesta de
cargas, restricciones y propiedades del material conocidas, de esta manera el software organiza las
ecuaciones en un conjunto de ecuaciones algebraicas simultaneas y las resuelve.

Un proceso de CAE incluye como inicio un preprocesado, después una soluciéon y finalmente un
postprocesado; en la primera fase, se modela la geometria, la cinemética y las propiedades fisicas
del diseno, asi como el ambiente en forma de cargas y restricciones aplicadas y en la tltima fase se
presentan los resultados para su anélisis.

En este capitulo, se aplica un software de CAE (Unigraphics NX 8.5) para modelar y simular los
engranes. Primero se realizan los modelos en 3D y el ensamble del sistema de engranes planetario (ver
apéndice D). Posteriormente, se realiza una simulacion cinematica para visualizar el acoplamiento y
el funcionamiento del sistema; de estas simulaciones se obtienen las cargas dinamicas producidas por
el acoplamiento entre los engranes. Finalmente, se realizan las simulaciones de elemento finito para
obtener los esfuerzo de flexion y de contacto que resultan de aplicar este software para establecer
una comparacion entre los resultados obtenidos y los calculados en el capitulo anterior.
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4.1. Simulaciéon cinematica

Una vez que se han disefiado las piezas y que se ha realizado el ensamble del sistema de engranes
(ver apéndice D) se procede a hacer la simulacion cinemética del mecanismo.

NX 8.5 presenta un moédulo llamado Motion que es una herramienta CAE que provee capa-
cidades de modelado y anélisis de mecanismos que se puede utilizar para simular y evaluar en un
sistema mecénico los siguientes aspectos:

= desplazamiento

= rangos de movimiento

= aceleraciones

= fuerzas

= posiciones de bloqueo

= interferencia entre objetos

En Motion, un mecanismo se compone de objetos que representan diferentes caracteristicas mecé-
nicas de la parte a simular. Tales objetos incluyen articulaciones, resortes, amortiguadores, motores
de movimiento, fuerzas, momentos y bujes. El mecanismo se construye a partir de eslabones en la
parte a simular a partir de la geometria existente y posteriormente se restringe dicha geometria con
articulaciones o entradas de movimiento.

Figura 4.1: Juntas y motores de movimiento del acoplamiento mecanico.
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Una vez definidos los objetos de movimiento para el mecanismo, se ejecuta la simulacion cine-
maética o estatico-dindmico, para postprocesar los resultados en donde se pueden obtener gréficos,
animaciones, peliculas y cargas dinamicas generadas por el acoplamiento de los engranes.

¥
"
- YTV

Figura 4.2: Simulacioén cinemética del acoplamiento mecanico.

En el caso de esta simulacién se obtuvieron las graficas siguientes que representan el comporta-
miento del par en cada engrane con la aplicacion de los motores (MCI y ME) en un régimen nominal
como valores de entrada:

W+ 3.0200+007
. Reat - 1.0B0Est01
Tiine wa OBOE 0

10.60 T T Y T T T T T T T T

M H*FWF 0 I 0 | | F =T ]

Torque (N-mm)

a 19000 200.00 300,00 400,00
Time (sec)

Figura 4.3: Grafica del par del engrane sol.
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Figura 4.4: Grafica del par del engrane planeta.

Figura 4.5: Gréfica del par del engrane corona.

En estas graficas vemos que el comportamiento de los engranes es ciclico por lo que cada diente
experimenta una carga repetida cada vez que entran en acoplamiento creando una situacién de fatiga
ciclica. También, el engrane que posee el mayor par es el planeta (salida del acoplamiento), esto se
debe a que es el engrane intermedio y recibe el par de los otros dos engranes durante el acoplamiento
por lo que cada uno de sus dientes experimenta un momento totalmente alternante lo que implica
que sea el engrane més cargado.
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4.2. Simulaciones de elemento finito

Como se mencion6 un engrane puede fallar debido a esfuerzos de flexion y /o esfuerzos de contacto
que se producen como consecuencia del acoplamiento entre engranes. Es por ello que se realiz6 un
andlisis para cada tipo de esfuerzo, obteniendo dos esfuerzos de diseno (flexion y contacto) que se
compararon con los esfuerzos admisibles (esfuerzos del material) respectivamente.

Con la ayuda del método de elemento finito se quiere obtener los esfuerzos de flexion de cada
engrane y de contacto para los engranes acoplados (sol-planeta y planeta-corona). El proceso para
simular un sistema por el método de elemento finito en NX 8.5 consta de 4 pasos:

1. Seleccion del material: En esta parte se asignan los materiales para cada engrane de la
misma manera que en el capitulo 3.

Sol y Planeta— Acero Nitralloy 135M
Corona— Hierro Nodular

2. Dividir el s6lido en elementos (Mallado): Para cada simulacion se escogeran dos mallas,
la primera de 5[mm] y la segunda de 3[mm]. Esto con el fin de observar como afecta el tamano
de la malla al resultado.

3. Aplicar las fuerzas y restricciones: Se asignan las cargas tangenciales calculadas en el
capitulo 3 y que se usaron para el diseno de cada engrane y como restriccion se fija la traslacion
de la pieza a simular, por lo que esta solo podré rotar.

4. Solucién del sistema: Es el postproceso en donde se visualiza el resultado de las simulaciones
efectuadas (ver apéndice E).

Simulaciéon de esfuerzos de flexion

Esta simulacién se efectiia para cada engrane, considerando su respectiva carga tangencial y dos
tamanos de malla.

Sol

En el apéndice E se muestran las simulaciones de elemento finito del engrane sol con un mallado
de 5[mm] y de 3[mm)] respectivamente. En la figura 4.6 se muestra del lado derecho el mallado del
engrane (color verde), la aplicacion de la carga (color rojo) y las restricciones (color azul). Y del
lado izquierdo se muestra el resultado obtenido (esfuerzo de Von Mises).

Tamano de la malla [mm) 5 | 3
Carga aplicada [kN] 1.143
Esfuerzo de diseno [M P,] 67.278
Esfuerzo admisible [M P,] 217.336
Esfuerzo Von Mises [MP,] | 18.42 | 20.87

Tabla 4.1: Esfuerzos obtenidos de la simulacién de elemento finito y del diseno del engrane sol.
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Figura 4.6: Simulaciéon de elemento finito de flexion del engrane sol con una malla de 5[mm).

Planeta

En el apéndice E se muestran las simulaciones de elemento finito del engrane planeta con un
mallado de 5[mm] y de 3[mm] respectivamente. De igual forma que en el caso del sol, en la figura
4.7 del lado derecho se muestra el mallado de la pieza (color verde), la aplicacion de la carga (color
rojo) y las restricciones (color azul). Y del lado izquierdo se muestra el resultado obtenido de la
simulacion (esfuerzo de Von Mises).

Tamano de la malla [mm)] 5 | 3
Carga aplicada [kN] 2.373
Estuerzo de disenio [M P,] 102.451
Esfuerzo admisible [M P,] 219.244
Esfuerzo Von Mises [MP,] | 34.95 | 41.14

Tabla 4.2: Esfuerzos obtenidos de la simulacion de elemento finito y del disenio del engrane planeta.

Corona

En el apéndice E se muestran las simulaciones de elemento finito del engrane corona con un
mallado de 5[mm] y de 3[mm] respectivamente. En la figura 4.8 se muestra el mallado de la corona
(color verde), la aplicacion de la carga (color rojo) y las restricciones (color azul). Y del lado izquierdo
se muestra el resultado obtenido (esfuerzo de Von Mises).
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Figura 4.7: Simulacion de elemento finito de flexion del engrane planeta con una malla de 5[mm)].
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Figura 4.8: Simulacion de elemento finito de flexion del engrane corona con una malla de 5[mm].

En las tablas 4.1, 4.2 y 4.3 se resumen los resultados obtenidos de las simulaciones hechas. Para
los tres engranes podemos ver que el esfuerzo Von Mises es muy pequeno en comparaciéon con el
esfuerzo de diseno en donde se emplean diversos factores para el calculo del mismo. Esta puede ser
la principal causa de la diferencia entre ambos resultados, puesto que al emplear los factores AGMA
se deben tomar muchas consideraciones que afectan al resultado.
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Tamarfio de la malla [mm] 5 | 3

Carga aplicada [kN] 0.382
Estuerzo de disenio [M P,] 15.463
Esfuerzo admisible [M P,] 128.956

Esfuerzo Von Mises [MP,] | 4.022 | 4.692

Tabla 4.3: Esfuerzos obtenidos de la simulacién de elemento finito y del diseno del engrane corona.

Otra causa, puede ser las consideraciones que se realizan durante el proceso de CAE, como por
ejemplo, el mallado. Ya que de los mismos resultados se observa que mientras més pequeno es el
mallado, el valor del esfuerzo de Von Mises se va incrementando, con lo que se deduce que es posible
que el valor del esfuerzo de Von Mises sea mas cercano al esfuerzo de diseno si se elige un tamano
de malla més pequena a las elegidas.

Por otra parte, el valor del esfuerzo de Von Mises es menor que el esfuerzo admisible del material
seleccionado para cada engrane. Y aplicando el mismo criterio que en el capitulo 3, ovy < of,,
se puede tener la certeza de que el material es adecuado para los engranes y que estos seran seguros
bajo las solicitaciones de carga demandas.

Finalmente, podemos concluir que como el esfuerzo de Von Mises y el esfuerzo de diseno calculado
son menores al esfuerzo admisible del material, los engranes trabajardn correctamente bajo las
solicitaciones de flexion por lo que los dientes de los engranes no deben fracturarse hasta que termine
el ciclo de vida para el cual fueron disenados.

Simulaciéon de esfuerzo de contacto

A diferencia de la simulacién por flexién, en ésta se considera un tamano de malla para cada
simulacién y solo se aplica una carga por cada par de engranes en contacto; asimismo, se considera
la carga tangencial del engrane planeta, debido a que es la mayor y la que tiene un mayor efecto en
el esfuerzo y es por ello que se utilizé para el calculo del esfuerzo de diseno por contacto.

Sol-Planeta

En la figura 4.9 se muestra la simulacion de elemento finito del contacto que existe entre el
engrane sol y el engrane planeta con un mallado de 5[mm]. Del lado derecho se muestra el mallado
(color verde), la aplicacion de la carga (color rojo) y sus restricciones (color azul). Y del lado izquierdo
se muestra el resultado obtenido (esfuerzo de Von Mises).

Tamano de la malla [mm] 5
Carga aplicada [kN] 2.373
Esfuerzo de diseno [MP,] | 813.210
Esfuerzo admisible [M P,] | 1093.861
Esfuerzo Von Mises [M P,] | 493.21

Tabla 4.4: Esfuerzos obtenidos de la simulacién de elemento finito y del disefio de contacto entre
engranes sol-planeta.
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ENSAMBLE SP_sim1 : Solution 1 resultado
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Figura 4.9: Simulacion de elemento finito de contacto entre sol-planeta con una malla de 5[mm].

Planeta-Corona

En la figura 4.10 se muestra la simulacién de elemento finito del contacto que existe entre el
engrane planeta y el engrane corona con un mallado de 5[mm]. Del lado derecho se muestra el
mallado (color verde), la aplicacion de la carga (color rojo) y sus restricciones (color azul). Y del
lado izquierdo se muestra el resultado obtenido (esfuerzo de Von Mises).

ENSAMBLE PC_sim1 : Solution 1 resultado.
Subcase - Static Loads 1, Paso estatico 1

Esfuerzo - Elemental, Von Mises.

Min : 0.00, Max : 300.67. Unidades = N/mm*2 (MPa)
Deformacion : Desplazamiento - Nodal Magnitud
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Figura 4.10: Simulacion de elemento finito de contacto entre planeta-corona con una malla de 5[mm].
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Tamano de la malla [mm] 5
Carga aplicada [kN] 2.373
Estuerzo de diseno [MP,] | 313.174
Esfuerzo admisible [M P,] | 486.571
Esfuerzo Von Mises [M P,] | 300.67

Tabla 4.5: Esfuerzos obtenidos de la simulacién de elemento finito y del diseno de contacto entre
engranes sol-planeta.

En las tablas 4.4 y 4.5 se resumen los resultados de los esfuerzos obtenidos de las simulaciones
realizadas y de los engranes disenados. Los esfuerzos de Von Mises obtenidos son diferentes a los
esfuerzos de disefio calculados con la ayuda de las consideraciones que propone AGMA.

En ambos casos vemos que el esfuerzo Von Mises es menor en comparaciéon con el esfuerzo de
diseno en donde se emplean diversos factores para el célculo del mismo. Pero en el segundo caso
(contacto planeta-corona) el resultado tiene una mejor convergencia pues la diferencia entre resul-
tados no es mucha como en todas las demads simulaciones. Por otra parte, como ya se mencioné, la
causa principal entre la variacion de resultados se debe a la aplicacién de los factores AGMA.

Otra causa, puede ser las consideraciones que se realizan durante el proceso de CAE, como por
ejemplo, el mallado. Ya que de los mismos resultados se observa que mientras més pequeno es el
mallado, el valor del esfuerzo de Von Mises se va incrementando, con lo que se deduce que es posible
que el valor del esfuerzo de Von Mises sea mas cercano al esfuerzo de diseno si se elige un tamano
de malla més pequena a las elegidas.

Otra comparacién que podemos hacer es entre el esfuerzo de Von Mises y el esfuerzo admisible
del material seleccionado para cada engrane. Y aplicando el mismo criterio que en el capitulo 3,
ovm < 0F,,, , se puede tener la certeza de que el material es adecuado para los engranes y que estos
seran seguros bajo las solicitaciones de carga demandas.

Debido a que el esfuerzo de Von Mises y el esfuerzo de disenio calculado son menores al esfuerzo
admisible del material, los engranes trabajaran correctamente bajo las solicitaciones de contacto
por lo que si los engranes tienen una adecuada lubricacion, éstos no deben presentar defectos como
abrasion, ralladuras o estrias.

Finalmente, podemos concluir que un engrane se puede disenar para hacerlo muy resistente
contra flexion y en teoria los engranes bien disenados no deben fallar por esta causa. Este disenio
se hizo considerando materiales con buena resistencia a la flexién, un buen tamano de didmetro de
paso y un ancho de cara suficiente para obtener un factor de seguridad adecuado. Por otra parte, no
se puede hacer un diseno con un ciclo de vida infinito para el contacto, por lo que se considerd un
material con un tratamiento térmico para endurecer mas las superficies y con un lubricado adecuado,
estos engranes no deben presentar defectos superficiales.
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Capitulo 5

Conclusiones

Al inicio de este trabajo, se plantearon objetivos con el fin de disefiar un acoplamiento mecanico
que cumpliera con la futura funciéon de mezclar la potencia de dos motores en un banco de pruebas
en un dinamémetro simulando a un vehiculo hibrido. Al finalizar este trabajo se puede decir que
se cumplieron dichos objetivos, contribuyendo al proyecto al que pertenece esta tesis, asi como al
desarrollo de tecnologia en vehiculos hibridos y al desarrollo de tecnologias limpias y amigables con
el medio ambiente, sin mencionar que esto podria traducirse también como un ahorro econémico en
las personas que utilicen este tipo de vehiculos en un futuro.

El acoplamiento mecanico se disené mediante dos andlisis, el primero cineméatico en donde se
hizo un andlisis de par, velocidad y potencia. Y el segundo de esfuerzos para verificar que el siste-
ma trabaje adecuadamente por esfuerzos de flexion y de contacto producidos como consecuencia del
acoplamiento entre engranes. Por otra parte, se implemento el disefio en una herramienta CAD-CAE
para dibujar las piezas, generar planos, realizar la simulacién cinematica y simulaciones de elemento
finito del sistema de engranes planetario con la finalidad de obtener otro criterio que permitiera
deliberar si el sistema esta bien disenado.

A pesar de que se lograron los objetivos planteados, ain queda por hacer lo mas importante que
es manufacturar el acoplamiento mecénico para poder realizar las pruebas experimentales. Es por
ello que como trabajo futuro queda por disenar el sistema de lubricacién para evitar defectos super-
ficiales y la carcaza del acoplamiento mecanico para poder montar el sistema en el banco de pruebas.

Como parte del aprendizaje que deja este trabajo es que el disefio es un proceso iterativo, ya
que se deben suponer los valores de algunos parametros y llevar a cabo una seleccion debido a que
existen muchos procedimientos posibles.

Dentro del diseno de engranes se deben tomar decisiones en relaciéon con la precisiéon de acopla-
miento que se requiere, el nimero de ciclos, el angulo de presiéon, la forma del diente, el método
de manufactura, el rango de temperatura de operacion, la confiabilidad deseada y los esfuerzos. Asi
mismo, es necesario calcular factores de seguridad tanto para fallas por fatiga a flexién como por
fatiga superficial.
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La estrategia consisti6 en disenar una geometria estandar del engrane siguiendo las recomen-
daciones de AGMA para verificar los esfuerzos y ver si el diseno era seguro y después ajustar los
parametros que mas influyen en el diseno como el tamano del diente, médulo, didmetro de paso y
material para lograr un mejor diseno.

El diseno geométrico, se basd en una relacion de transmision especifica y a partir de ella se calculd
el ntmero de dientes y se supuso un moédulo y un ancho de cara que dieron origen a la geometria de
los tres engranes.

Como parte de mi experiencia, comprobé que es mas factible calcular primero los esfuerzos de
flexion por que si el material que seleccionamos sobrevive a éstos, es posible ajustar su dureza para
mejorar la resistencia al desgaste producido por los esfuerzos de contacto sin tener que hacer otro
diseno.

Dado que la resistencia a flexion del diente del engrane estd directamente relacionada con la
geometria del mismo, el tamano del diente es la variable principal. Ya que un didmetro de paso mas
grande reduce la carga en el diente. Después, se selecciona un material y se calcula su resistencia a
la fatiga por flexion admisible. Si el factor de seguridad es demasiado grande o demasiado pequeno
se ajustan los valores propuestos.

La falla por flexién es sibita y catastrofica, resultando en la ruptura del diente y la inhabilitaciéon
de la maquina. La fatiga superficial da advertencias audibles y los engranes pueden seguir trabajando
durante cierto tiempo después de que empiece el ruido. Por lo que, la falla por fatiga superficial es
el limite de diseno mas deseable en la vida del engrane.

La implementacion de CAD-CAE en este diseno, contribuy6 en gran parte de los objetivos plan-
teados al inicio de esta tesis en el dibujo de las piezas, la generacién de planos y las simulaciones.
Como se puede observar en el anélisis de los resultados, las simulaciones de elemento finito realizadas
no son las suficientes para tener una buena convergencia en relacién con los esfuerzos de diseno y
seria interesante hacer como trabajo futuro més simulaciones con tamanos de malla més pequefnos
que los usados para comprobar la convergencia de los resultados.

Finalmente, es muy importante contribuir e impulsar a que en México se adopte una cultura
de tecnologias limpias, pero sobretodo de desarrollo de las mismas ya que estas tienen diversos
beneficios tanto para las personas que las usan, como para el medio ambiente y todo indica a que la
tendencia de la industria automotriz es el desarrollo de vehiculos hibridos y cada vez mas empresas
incursionan en este ambito.
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Apéndice A

Diseno geométrico del SEP
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Pardmetros SOL PLANETA | CORONA
Diémetro de paso d [mm] 60 120 300
Ntmero de dientes N 30 60 150
Modulo m [mm] 2

Angulo de presion ¢ [°] 20

Paso circular P, [mm] 6.283

Paso del circulo de base P [mm] 5.904

Paso diametral (Pitch) P [in™] 12.70

Altura de cabeza o Adendo h, [mm] 2

Altura de raiz o Dedendo hg [mm)] 2.5

Altura total del diente hr [mm] 4.5

Altura de trabajo hy, [mm] 4

Didmetro exterior d, [mm] 64 124 296
Didmetro interior d; [mm] 55 115 305
Digmetro del circulo de base d [mm] 56.382 112.763 281.908
Espesor del diente e [mm)] T

Espacio entre dientes s [mm)] T

Juego radial j, [mm] 0.5

Radio del Filet f [mm)] 0.6

Ancho del diente b[mm] 50

Distancia entre centros ¢ [mm] 90 90

Linea de presion L [mm] 10.150 40.130

Razon de contacto C, 1.7 6.8

Tabla A.1: Diseno geométrico del SEP.
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Apéndice B

Curva involuta de los engranes
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SOL

PLANETA

CORONA

Linea auxiliar

Distancia entre

Linea tangente

Angulo de

tangente al circulo lineas (A) auxiliar B tangencia [°]
de base A (medida en NX)
0 0 180
1 2.4593 175
2 4.9186 170
3 7.3779 165
4 2.4593 9.8372 160
5 12.2965 155
6 14.7558 150
7 17.2151 145
8 19.6744 140

Tabla B.1: Perfil del diente (curva involuta) del engrane sol.

Linea auxiliar

Distancia entre

Linea tangente

Angulo de

tangente al circulo lineas (A) auxiliar B tangencia [°]
de base A (medida en NX)
0 0 180
1 4.9187 175
2 9.8374 170
3 14.7561 165
4 4.9187 19.6748 160
5 24.5935 155
6 29.5122 150
7 34.4309 145
8 39.3496 140

Tabla B.2: Perfil del diente (curva involuta) del engrane planeta.

Linea auxiliar

Distancia entre

Linea tangente

Angulo de

tangente al circulo lineas (A) auxiliar B tangencia [°]
de base A (medida en NX)
0 0 180
1 12.2966 175
2 24.5932 170
3 36.8898 165
4 12.2966 49.1864 160
5 61.483 155
6 73.7796 150
7 86.0762 145
8 98.3728 140
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Tabla B.3: Perfil del diente (curva involuta) del engrane corona.




Apéndice C

Diseno para prevenir fallas debidas a
esfuerzos de flexiébn y de contacto
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Factor o Parametro SOL PLANETA CORONA

Diametro de paso d [mm] 60 120 300

Modulo m [m] 0.002

Ancho de cara b[m] 0.05

Angulo de presion ¢ [°] 20

Carga tangencial Wy [kN] 1.143 2.373 0.382

Factor Geométrico de resistencia a la flexion J 0.39 0.43 0.49

Factor Geométrico de resistencia superficial 1 0.101 ‘ 0.256

Factor de Tamano Ky = Cy 1

Factor de Temperatura K7 = Cp 1

Factor de Aplicacion K, = C, 1.25 1 1

Factor de Confiabilidad Kr = Cg 1.25

Factor de Distribucion de Carga K,, = C)p, 1.6

Factor Dindmico K, = C, 0.871 0.862 0.801

Material Acero Acero Nitralloy Hierro

Nitralloy Nodular

Coeficiente Elastico C, [M P,]%° 191 179

Factor de Relacion de Dureza Cy 1 1.010

Factor de Condicion de Superficie Cy 1

Factor de Ciclo de vida K7, 0.889 0.897 0.896

Factor de Ciclo de vida Cp, 0.840 0.850 0.845

Tabla C.1: Factores de diseno AGMA (calculados).

Esfuerzos y factores de seguridad SOL PLANETA | CORONA
Resistencia a la Flexion AGMA Sp [MP,] 305.376 305.376 180
Resistencia al Desgaste Superficial AGMA 1626.708 1626.708 710
Sc [MP,]
Esfuerzo de Diseno por Flexion o [M P,] 67.278 102.451 15.463
Esfuerzo Admisible de Flexion (oF)adgm [M P,] 217.336 219.244 128.956
Esfuerzo de Diseno por Contacto o¢ [M P,] 813.210 313.174
Esfuerzo Admisible de Contacto (6¢)qdm [M Pa 1093.861 486.571
Criterio de Falla por Flexion Seguro Seguro Seguro
Criterio de Falla por Contacto Seguro Seguro
Factor de Seguridad por Flexion np 3.23 2.14 8.34
Factor de Seguridad por Contacto nc 1.81 241

Tabla C.2: Esfuerzos y factores de seguridad del diseno realizado.
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Apéndice D

Piezas y ensamble del acoplamiento
mecanico
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SOL

Figura D.1: Engrane sol (vista superior e isométrico).

PLANETA

Figura D.2: Engrane planeta (vista superior e isométrico).
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PORTAPLANETAS

Figura D.3: Portaplanetas (vista superior e isométrico).

CORONA

"
. VWIS

Figura D.4: Engrane corona (vista superior e isométrico).
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ENSAMBLE

Figura D.6: Ensamble del sistema planetario (isométrico).
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Apéndice E

Simulaciones por método de elemento
finito
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Esfuerzos de flexion

80L _sim1 : Solution 1 resultado
Subcase - Static Loads 1, Paso estatico 1
Esfuerzo - Elemental, Von Mises
Min : 0.00, Max : 18.42, Unidades = Nimm*2 {MPa)
Deformacion : Desplazamiento - Nodal Magnitud

18.42
I 16.89

= 1535

13.82

— 1228

10.75

9.21

7.68

6.14
4.61
3.07
54
0.
X
Unidades = Nfmm*2 (MPa)

Figura E.1: Simulacion FEM del engrane sol con una malla de 5[mm)].

SOL _sim1 : Solution 1 resultado
Subcase - Static Loads 1, Paso estatico 1
Esfuerze - Elemental, Von Mises
Min : 0.00, Max : 20.87, Unidades = Nfmm*2 (MPa)
Deformacion : Desplazamiento - Nodal Magnitud

20.87
I 19.13
= 1738

15.65
— 1391

e 1217

10.43

X
Unidades = N/mm*2 (MPa}

Figura E.2: Simulacion FEM del engrane sol con una malla de 3[mm)].
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PLANETA sim1 : Solution 1 resultado

Subease - Static Loads 1, Paso estatico 1

Esfuerzo - Elemental, Von Mises

Min : 0.00, Max : 34.95, Unidades = N/mm*2 {(MPa)
Deformacion . Desplazamiento - Nodal Magnitud

,—!_

B 2912

34.95

32.04

26.21
23.30

B 2039

' 17.47

Unidades = N'mm*2 (MPa)

Figura E.3: Simulacion FEM del engrane planeta con una malla de 5[mm].

PLANETA sim1 : Solution 1 resultade

Subcase - Static Loads 1, Paso estatico 1

Esfuerzo - Elemental, Von Mises

Min : 0.00, Max : 41.14, Unidades = N‘mm*2 (MPa)
Deformacion : Desplazamiento - Nodal Magnitud

41.14
! 3r.n
B 34.28

30.86

2743
B 2400
. 20.57
B 1714
B 1371
10.29
6.86
‘%.43
J.UD 4

~
Unidades = Nimm*2 (MPa)

Figura E.4: Simulacion FEM del engrane planeta con una malla de 3[mm].
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CORONA_sim1 : Solution 1 resultado

Subcase - Static Loads 1, Paso eslatico 1

Esfuerzo - Elemental, Von Mises

Min : 0.000, Max : 4.022, Unidades = N/mm*2 (MPa)
Deformacion : Desplazamiento - Nodal Magnitud

4022
l 3687
B aast
3016
2681

T 2348

2.011

1.676

1.341
1.005
0.670

9.335

J.DDU f
e
Unidades = Nimm*2 (MPa)

Figura E.5: Simulacion FEM del engrane corona con una malla de 5[mm)].

CORONA _sim1 : Solution 1 resultada

Subease - Static Loads 1, Paso estético 1

Esfuerzo - Elemental, Von Mises

Min : 0.000, Max : 4.692, Unidades = N/mm?2 (MPa)
Deformacion : Desplazamiento - Nodal Magnitud

4.692

4.301
B 3.910
3919
3.128
2737
2.346
; 1.955
1.564
1.173
0.782

9.391

tl.oouv
%Y
Unidades = N/mm*2 (MPa)

Figura E.6: Simulacion FEM del engrane corona con una malla de 3[mm)].
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Esfuerzos de contacto

ENSAMBLE SP_sim1 : Solution 1 resultado
Subcase - Static Loads 1, Paso estatico 1
Esfuerzo - Elemental, Yon Mises

Min : 0.01, Max : 493.21, Unidades = N/mm*2 (MPa)
Deformacion : Desplazamiento - Nodal Magnitud

. 493.21
452,11

—

411.01

369.91

328.81

287.71

246.61

n

82.21

4111

j.m |
-\')(

Unidades = N/mm"2 (MPa)

Figura E.7: Simulacion FEM de los engranes sol-planeta con una malla de 5[mm].
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ENSAMBLE PC_sim1 : Solution 1 resultado
Subcase - Static Loads 1, Paso estatico 1
Esfuerzo - Elemantal, Vion Mises

Min : 0.00, Max : 30067, Unidades = Nimm*2 {MPa)
Deformacion | Desplazamiento - Nodal Magnitud

50.34

41.95
33.56
25.17
16.78

8.39

j.ua '
s,

X
Unidades = Nfmm*2 (MPa)

Figura E.8: Simulacion FEM de los engranes planeta-corona con una malla de 5[mm)].
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Apéndice F

Planos
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