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Resumen

La demanda de sistemas de transmisién mediante engranajes mas eficientes y fiables, capaces
de operar con niveles de par y velocidad cada vez mas elevados, ha dado lugar a un creciente
interés por el desarrollo de herramientas de analisis que aporten un mejor conocimiento del
comportamiento de estos sistemas. En este contexto surgio el modelo dinamico de partida del
presente trabajo, desarrollado en el Grupo de Ingenieria Mecanica de la Universidad de
Cantabria (GEar Dynamics University of Cantabria model o modelo GEDUC). Este modelo
determina las fuerzas de engrane a partir de un procedimiento hibrido, incorporando el efecto
del lubricante asi como la friccion por deslizamiento. El efecto del lubricante se introduce en
forma de amortiguamiento viscoso, mientras que el rozamiento se formula mediante un
modelo de Coulomb, en el cual se asume un coeficiente de friccion invariable a lo largo del
ciclo de engrane.

En este trabajo de Tesis se han extendido las capacidades del citado modelo, analizando en
detalle los diferentes fenémenos disipativos que aparecen en el contacto entre engranajes, con
el fin de evaluar su impacto en la eficiencia.

Con este propoésito, se han estudiado transmisiones con engranajes cilindricos de dientes
rectos estandar, corregidos y con rebajes en la punta del diente bajo cargas elevadas. En estas
condiciones de operacion el fenémeno disipativo mas determinante sobre la eficiencia es la
friccion por deslizamiento. Para su célculo se ha empleado un modelo de Coulomb mejorado,
mediante la utilizacion de formulaciones avanzadas para determinar tanto el reparto de carga
como el coeficiente de friccion en cada instante.

La obtencion del reparto de carga entre las distintas parejas en contacto se lleva a cabo
empleando el procedimiento originalmente desarrollado en el modelo GEDUC. Dicho
procedimiento considera el efecto del par, y tiene en cuenta las deformaciones en los dientes
adyacentes a la pareja en contacto, siendo compatible con la introduccion de correcciones y
modificaciones de perfil del diente.

Para la implementacion del coeficiente de friccion se ha seguido una formulacion hibrida, la
cual permite reproducir el comportamiento de la friccién en régimen elastohidrodinamico y
distinguir entre condiciones de lubricacion (extremas, mixtas y completamente fluidas).



Resumen

Asimismo, se ha desarrollado un procedimiento de calculo de la eficiencia que considera
todos los fendmenos disipativos. En este trabajo el procedimiento ha sido empleado
considerando unicamente la friccion por deslizamiento. La eficiencia cuando se tiene en
cuenta la friccion por deslizamiento depende de tres factores: la velocidad de deslizamiento,
el reparto de carga y el coeficiente de friccion.

La principal fortaleza del procedimiento propuesto reside en la utilizacién de un reparto de
carga avanzado, que no solo influye directamente en el calculo de la eficiencia, sino que
permite una mejor aproximacion del coeficiente de friccion, dado que las formulaciones
hibridas son dependientes de la carga aplicada. El procedimiento propuesto, caracterizado por
emplear formulaciones avanzadas de reparto de carga y coeficiente de friccién, se ha
comparado con otro basado en la utilizacion de formulaciones analiticas. El objetivo de esta
comparativa es correlacionar los resultados de eficiencia, identificando las ventajas de utilizar
un procedimiento avanzado. También se ha implementado una mejora al procedimiento
basado en formulaciones analiticas, a partir de la inclusion de un reparto de carga variable en
las zonas de contacto doble.

Paralelamente al calculo de la eficiencia de transmisiones por engranajes cilindricos rectos,
otro de los objetivos de este trabajo ha sido analizar el efecto de las modificaciones de perfil y
de las correcciones de tallado en dicha eficiencia. Ambas tipologias de dientes son
ampliamente utilizadas en la industria dado que mejoran aspectos resistentes y de
funcionamiento en régimen dindmico de la transmision. Es por ello que existe un gran interés
en analizar cualquier aspecto que influya en el rendimiento energético de tales transmisiones.
A partir de este anélisis de la eficiencia, se ha demostrado que existe una modificacion de
perfil y correccion de tallado dptimas, para las cuales la eficiencia energética de la
transmision es maxima en unas condiciones de operacion especificas.



Abstract

The demand for more efficient and reliable gear transmission systems, which are able to
operate with increasingly high torque levels and speed, has led to a growing interest in the
development of analysis tools that provide a better knowledge of the behaviour of these
systems. In this context, the starting dynamic model of this work, which was developed in the
Mechanical Engineering Group at the University of Cantabria (University of Cantabria Gear
Dynamics model or model GEDUC), emerged. This model determines the meshing forces by
means of a hybrid procedure, which takes into account the effect of the lubricant and the
sliding friction. The effect of the lubricant is introduced as a viscous damping, whilst friction
is formulated by a Coulomb’s model, in which an invariable coefficient of friction along the
meshing cycle is assumed.

In this thesis work, the capabilities of that starting model have been extended, analysing in
detail the different dissipative phenomena which occur in the contact between gears, in order
to assess their impact on efficiency.

To this end, spur gear transmissions with standard teeth, with shifting profile and with tip
relief in the profile have been studied, under high loads. Under these operating conditions, the
most decisive dissipative effect on efficiency is the sliding friction. For its calculation, an
enhanced Coulomb’s model has been used, by means of the implementation of advanced
formulations to determine both the load sharing and the friction coefficient instantaneously.

Load sharing determination is performed by using the procedure originally developed in the
GEDUC model, which considers the torque effect and takes into account the profile shifting
and tooth profile modifications.

In order to calculate the friction coefficient, a hybrid formulation, which allows to reproduce
the friction behaviour in elastohydrodynamic regime of lubrication and distinguish between
lubrication conditions (extreme, mixed and fully-flooded), has been applied.

Furthermore, a procedure for calculating the efficiency, which considers all dissipative
phenomena, has been developed. In this work, this procedure has been used considering only
the sliding friction effect. Efficiency, when only sliding friction is considered, depends on
three factors: the sliding velocity, load sharing and the coefficient of friction.



Abstract

The main strength of the proposed method is the employment of an advanced load sharing,
which does not only directly affect the efficiency calculation, but provide a better
approximation of the friction coefficient, since the hybrid formulations are dependent on the
load applied. This proposed procedure, characterized by employing advanced formulations of
load sharing and coefficient of friction, has been compared to another, which is based on the
use of analytical formulations. The purpose of this comparison is to correlate the efficiency
results, identifying the advantages of applying an advanced procedure. It has also been
established an improvement to the procedure based on analytical formulations, by including a
variable load sharing distribution in the double-contact regions.

In parallel to the efficiency calculation of spur gear transmissions, another objective of this
work was to assess the effect of profile modifications and shifting in such efficiency. Both
types of tooth are widely used in Industry, since they improve the resistance of the system and
some operating aspects of the transmission in dynamic regime. This is why there is a great
interest in analysing any aspect which can affect the energy efficiency of such transmissions.
From this efficiency evaluation, it was proven that there is an optimum profile modification
and an optimum profile shifting, for which the energy efficiency of the transmission is at
maximum in specific operating conditions.
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NOMENCLATURA'Y UNIDADES

a
A
ad
b
C
Cr
Cr
dd

_hoil

Ja

[m]

[m?]

[m]
[Ns/m]

[mm]
[m]
[m]

[GPa]
[N]

[GPa]

[m]
[m]

[m]
[kg m?]

Semi-ancho de contacto Hertziano

Area

Addemdum

Ancho del engranaje

Amortiguador viscoso

Coeficiente de restitucion

Magnitud del rebaje

Deddemdum

Numero de Débora

Didmetro del deflector

Distancia entre la superficie y la interfase en el interior del
cuerpo

Maodulo elastico material

Fuerza

Factor que introduce el impacto de la carcasa
NUmero de Froude

Funcion de ponderacion

Maodulo elastico transversal del material

Pardametro de Greenwood que aglutina las propiedades de los
materiales

Pardmetro de Greenwood que aglutina las propiedades
reoldgicas del fluido

Pardmetro adimensional relacionado con las propiedades del
material

Espesor de pelicula fluida

Altura del bafio de fluido

Relacion de transmision

Distancia entre deflector y rueda

Inercia polar del engranaje i-ésimo
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K [N/m] Rigidez lineal

Kt [Nm] Rigidez torsional

m [mm] Maodulo

n Direccién normal

N N° de puntos de contacto potencial

p [GPa] Presion

Ph [GPa] Presion hertziana maxima

q [md/s] Caudal de fluido

Q [J/kg°K] Calor

R [mm] Radio primitivo

Ra [um] Rugosidad media

Re Numero de Reynolds

Rec Numero de Reynolds critico

r [m] Vector posicion

S [mm] Distancia al punto primitivo

S [m?] Superficie / Area sumergida

SR Ratio de deslizamiento-rodadura

t Direccion tangencial

t [s] tiempo

T [Nm] Par

u [m/s] Velocidad en la direccion x

U Pardmetro adimensional relacionado con las propiedades del
fluido

Vv [m/s] Velocidad en la direccion y

\Y [md] Volumen

Vent [m/s] Velocidad de entrada del fluido

Vi [m/s] Velocidad tangencial en el punto primitivo

Vil [mq] Volumen de fluido en el bafio

W [m/s] Velocidad en la direccion z

w Pardametro adimensional relacionado con la carga aplicada en
ambiente fluido

Wi [N/m] Carga por unidad de longitud

X Factor de correccion del perfil

XL Factor incorpora comportamiento del lubricante

z Numero de dientes

SIMBOLOS GRIEGOS

a

B, p2
4

Ea

&

[Pa’]

[1/s], [S]

[m]

Coeficiente viscoso de presion

Constantes amortiguamiento Rayleigh

Deformacion transversal

Relacion de contacto

Relacion de contacto del segmento de aproximacion o
alejamiento

Parametro de Stribeck

Radio de curvatura medio de las asperezas

Coeficiente de rozamiento

Coeficiente de rozamiento de las asperezas
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AL [mm] Longitud del rebaje

v, Coeficiente de Poisson de la rueda i-ésima

v [m?/s] Viscosidad cinematica

Vo Umbral de velocidad relativa

n [Pas] Viscosidad dinamica

et Eficiencia

¢ Densidad de asperezas

p [kg/mq] Densidad

Po [m] Radio base

S Factor de desplazamiento de la resultante

c [Pa] Tension normal

T [Pa] Tension tangencial

i Angulo de presion

X Factor de amortiguamiento histerético

o [m] Distancia entre puntos potenciales de contacto medida sobre la
normal a los perfiles / solapamiento

& Coeficiente de amortiguamiento relativo

0 [rad] Angulo de giro

o Factor de reduccion térmica

SUBINDICES

0 Inicial

1 Pifién

2 Rueda conducida

B En la base del diente (Bottom)

c Central

Churning Arrastre de lubricante

ehl Elastohidrodinamica

eq Equivalente

hi Hidrodindmica

hys Debido a la histéresis de los materiales

lub-cont Debido al lubricante cuando existe contacto

lub-ncont Debido al lubricante cuando no existe contacto

L Contactos lineales (Line contacts)

m Medio

min Minima

N Normal

pitch En el punto primitivo (Pitch point)

P Contactos puntuales (Point contacts)

Roll Rodadura o friccién por rodadura

Sliding Deslizamiento o friccion por deslizamiento

Squeeze Estrangulamiento del fluido

T En la punta del diente (Tip)

t Tangencial

Windage Aerodinamica

X Direccion x

y Direccion y



XVili Glosario de términos

SUPERINDICES

BL Condiciones de lubricacion extremas (Boundary lubrication)

bC Contacto seco (dry contact)

FL Condiciones de lubricacion completamente fluidas (Fully flooded lubrication)
Isoterm En condiciones isotérmicas

ML Condiciones de lubricacion mixtas (Mixed lubrication)

Squeeze Estrangulamiento del fluido

t Torsional

Derivada primera de la variable
Derivada segunda de la variable



Capitulo |

INTRODUCCION

1.1. Motivacion

Las transmisiones mecanicas se utilizan en todo tipo de aplicaciones industriales como
mecanismo o sistema encargado de transferir potencia de un elemento generador de energia a
otro receptor de la misma. Una de las mas empleadas es la que utiliza como elemento transmisor
de energia ruedas dentadas o engranajes. Este tipo de transmisiones es muy comuan por sus
caracteristicas de robustez, fiabilidad y compacidad. Sin embargo, si destaca una caracteristica
que defina y haya hecho que se imponga al resto de transmisiones, es su alta eficiencia
energética en los regimenes de operacion mas adversos. Aungue, por otra parte, son uno de los
sistemas mecanicos de mayor complejidad de disefio por el elevado numero de elementos que
los constituyen. Como consecuencia, este tipo de transmisiones sufren un alto nimero de
averias y fallos inesperados, provocando un aumento en los costes de operacion y
mantenimiento. La necesidad de conocer el comportamiento del conjunto y de desarrollar
técnicas y herramientas que proporcionen esta informacion, dio lugar al modelo dindmico,
desarrollado por Fernandez del Rincén [Fernandez, 2010] e Iglesias Santamaria [Iglesias,
2013], del que parte este trabajo de Tesis.

Paralelamente al estudio de las transmisiones por engranajes, en el contexto actual los
combustibles fosiles son una fuente de energia no renovable, que resulta cara y contaminante,
la cual es de interés reducir su consumo.
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A este respecto, existe la necesidad de emplear transmisiones cada vez mas eficientes, no solo
por la reduccion inherente del consumo energético y por tanto de los costes de operacion, sino
por cumplir los cada vez mas estrictos requisitos medioambientales [Euro 6, 2008]. Las
politicas medioambientales han obligado a reducir el nivel de emisiones, asi como el ajuste de
la economia de consumo de combustible. Aunque estas dos razones son suficientes para la
investigacion en este ambito, en paralelo existen otras razones para mejorar este aspecto. Es
I6gico pensar, que cuanto mas eficiente es una transmision, menos calor va a disipar y por tanto,
menor va a ser su temperatura de operacion. Todo ello va a redundar en que la probabilidad de
ocasionar fatiga superficial en el diente o un fallo prematuro del engranaje sea menor. Por lo
tanto, aumentar la eficiencia no sélo va a producir una reduccion de los costes de operacion y
mantenimiento en el corto plazo, sino que también va a disminuir el nimero de averias en el
medio y largo plazo.

1.2.  Objetivos

Teniendo en cuenta el contexto descrito en la seccion anterior, este trabajo es la continuacion
del realizado previamente y recogido en sendas memorias de Tesis de Fernandez [2010] e
Iglesias [2013]. El objetivo ultimo es incrementar el conocimiento acerca de las transmisiones
por engranajes en el ambito de los fendmenos disipativos presentes en el contacto y en el ambito
de la eficiencia energética.

Teniendo presente este objetivo global, se plantean los siguientes objetivos parciales:

1. Realizar el anélisis de los fendmenos disipativos presentes en transmisiones por engranajes.
El fin es mejorar el calculo de esfuerzos del modelo de partida, mediante formulaciones
analiticas que no ralenticen el calculo de las ecuaciones dindmicas.

2. Estudiar el impacto de estos fendmenos disipativos en la eficiencia del sistema, con el
objetivo de determinar cual es su importancia dependiendo de las condiciones de operacion.

3. Elaborar una metodologia de célculo de la eficiencia para transmisiones por engranajes que
permita tener en cuenta todos los fendmenos disipativos.

4. Analizar el efecto de las correcciones de tallado y modificaciones de perfil en la eficiencia.
Utilizadas para mejorar las caracteristicas dinamicas de la transmision, pero no esta
suficientemente probado su interés desde el ambito de la eficiencia energética.

1.3. Estructura de la memoria
Esta memoria de Tesis consta de seis capitulos estructurados como se detalla a continuacion.

En el presente Capitulo | se establece la motivacion y los objetivos a abordar en el trabajo
desarrollado.

En el Capitulo Il se presenta el estado del conocimiento relativo a la simulacion dinamica de
transmisiones mediante engranajes. Se presentaran algunos de los modelos matematicos de
transmisiones por engranajes encontrados en la literatura cientifica, distinguiendo los aspectos
que los definen: i) descripcion de la geometria de las ruedas; ii) localizacion de los puntos o
areas de contacto; iii) definicion de los esfuerzos de contacto y iv) formulacion y procedimiento
de integracion de las ecuaciones dinamicas. Una vez definidos los aspectos comunes a todos
los modelos dindmicos, se centrard el estudio en los fendmenos disipativos presentes en el
contacto y las metodologias de calculo de la eficiencia. Finaliza este capitulo con la sintesis y
valoracion critica de los modelos matematicos para al calculo de la eficiencia.
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El Capitulo I11 tiene como objetivo presentar los fundamentos tedricos del modelo de contacto
entre engranajes. En este capitulo inicialmente se muestra la terminologia y se describe el
modelo de partida desarrollado previamente en la Universidad de Cantabria (modelo GEDUC).
Esta descripcion se realiza con la misma estructura realizada en el Capitulo 11, distinguiendo
los cuatro aspectos expuestos para la definicion de los modelos. En éstos se detallan las
capacidades del modelo de partida aplicadas a este trabajo. Una vez expuesto el modelo de
partida, se presentan los fundamentos del contacto mecanico y la tribologia necesarios para la
comprension de los modelos propuestos en el Capitulo IV.

En el Capitulo 1V se presentan las formulaciones que simulan el comportamiento de cada uno
de los fendomenos disipativos, distinguiendo en qué condiciones de operacion y régimen de
lubricacidon son validos. Para terminar este capitulo, se muestra la metodologia propuesta para
el célculo de la eficiencia cuando se tienen en cuenta todos los fendmenos previamente
expuestos. Ademas, se particulariza para la friccion por deslizamiento por ser el fendbmeno que
méas afecta la eficiencia en las condiciones de operacion a estudiar. Paralelamente al
procedimiento propuesto, se incluye otro procedimiento basado en formulaciones analiticas
ampliamente utilizado en la comunidad cientifica y que servira de comprobacién de los
resultados obtenidos.

En el Capitulo V se aborda el andlisis de los resultados de eficiencia para una transmisién por
engranajes cilindricos rectos con tres tipos de dientes: i) estandar; ii) con correcciones de
tallado; v iii) con modificaciones de perfil (rebajes en la punta). Para ello se realiza el analisis
cuasi-estatico de la transmision para las tres tipologias de dientes y se calcula su eficiencia
cuando se tiene en cuenta la friccion por deslizamiento. En este capitulo se presentan cinco
analisis, tres en los que se varia el nivel de par aplicado a la transmision (uno por cada tipo de
diente) y dos en los que se varian los parametros geométricos del diente. Concretamente uno
cuando se varia el parametro que define la correccién y otro cuando se varian los parametros
que definen los rebajes en la punta del diente.

Por ultimo, en el Capitulo VI se recopilan las principales aportaciones y conclusiones de esta
Tesis Doctoral y se presentan las lineas de investigacion que quedan abiertas.

NOTA ACLARATORIA: La Universidad de Cantabria, en la cual se deposita esta Tesis
Doctoral, recoge en los articulos 37 y 38 (CG 26/9/11) de su Normativa de Estudios de
Doctorado los Requisitos para la Mencion Internacional en doctorados regidos por reales
decretos anteriores al RD 99/2011. Dicta como requisito que “parte de la tesis doctoral, al
menos el resumeny las conclusiones, se haya redactado y sea presentado en una de las lenguas
habituales para la comunicacidn cientifica en su campo de conocimiento, distinta a cualquiera
de las lenguas oficiales en Espafia”. Por ello, tanto el resumen como las conclusiones
presentadas en esta Tesis se encuentran escritos en inglés, con su correspondiente traduccion al
espafol.






Capitulo 11

ESTADO DEL CONOCIMIENTO

I.L1. Introduccion

Las transmisiones mediante engranajes se utilizan en numerosas aplicaciones que abarcan
diferentes ambitos de la Industria (sector de la automocién, energético, agricola,
manufacturero, etc...). Existe una demanda creciente de transmisiones mas eficientes que
permitan reducir los costes de operacion y mantenimiento y, ademas, cumplan con los cada
vez mas estrictos requisitos medioambientales [Euro 6, 2008].

Con el objetivo de analizar el comportamiento de las trasmisiones mediante engranajes, la
comunidad investigadora ha tratado de dar respuesta a dicha demanda, creando modelos
matematicos capaces de reproducir las caracteristicas reales de este sistema mecanico. Esto
conduce a dos vertientes diferenciadas; una experimental basada en la recogida y tratamiento
de datos medidos en transmisiones in-situ (en operacion o mediante ensayos experimentales)
y otra mas tedrica centrada en el desarrollo de herramientas matemaéticas, capaces de
reproducir el comportamiento real del sistema.

Existe una amplia gama de soluciones y enfoques al problema de modelizado de estos
sistemas mecanicos. Por esta razon, en la literatura cientifica se pueden encontrar diversos
trabajos recopilatorios que tratan de establecer una cierta clasificacion de los distintos
modelos.

Ozgiiven y Houser [Ozgiiven, 1988a] realizaron una revision de los modelos dinamicos,
estableciendo la clasificacion a partir de diferentes aspectos (tensiones de flexion, cargas
actuantes en otros elementos, nivel de ruido emitido, eficiencia de la transmision, fiabilidad,
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durabilidad, frecuencias naturales, etc...). Dada la amplia variedad de modelos existentes para
el andlisis del comportamiento dindmico de este sistema, en dicho trabajo se destacéd la
dificultad de agruparlos. Otro autor que propuso una clasificacion de modelos fue Wang
[2003b]. En su trabajo recopilatorio se centro en los aspectos no lineales que caracterizan el
comportamiento dinamico de este tipo de transmisiones, por ejemplo la rigidez variable, la
presencia de holguras y la friccion.

Este trabajo de Tesis se centra en el desarrollo de un modelo matematico planteando, como
trabajo futuro, su correlacion con medidas experimentales. Por esta razon, en este capitulo se
va a presentar los modelos matematicos de transmisiones mediante engranajes que han
servido de soporte para el desarrollo del presente trabajo. Concretamente, uno de los objetivos
principales de esta memoria es la mejora del modelo de contacto entre dientes. La revision
literaria se orientara a esta tematica, no obviando el resto de caracteristicas necesarias para
implementar el analisis en régimen cuasi-estatico y dinamico. No es objetivo de esta memoria
aportar una descripcion detallada de todos los modelos existentes, aunque si se pretende, al
menos, proporcionar las bases de los distintos enfoques relativos al disefio y analisis de este
tipo de elementos, tratando de presentar las dificultades que es necesario abordar.

I.2. Modelos matematicos de transmisiones
mediante engranajes

En esta seccidon se presentan los modelos de transmisiones mediante engranajes que han
servido de apoyo, y referencia, al desarrollo del trabajo. Como se ha planteado, el objetivo
ultimo es la mejora del modelo de esfuerzos de contacto del modelo dinamico de partida
GEDUC. Por el alcance de este trabajo de Tesis, se va a abordar el analisis en régimen cuasi-
estatico de la transmision, planteando incorporar como linea futura el analisis en régimen
dindmico. Por esta razdn, aungue en este trabajo no se vaya a realizar el analisis dinamico, en
la revision bibliografica si se estudiaran los aspectos comunes a este tipo de modelos. Esto
implica que las formulaciones no deberdn llevar asociado un gran coste computacional
(analiticas), que haga inabordable la resolucion de las ecuaciones dinamicas del movimiento.

[.2.1. Aspectos comunes a los modelos

Con caracter general, a partir del analisis de distintos modelos dindmicos de transmisiones por
engranajes encontrados en la literatura, se han observado aspectos comunes a todos:

Descripcion de la geometria de las ruedas

Localizacidn de los puntos/areas de contacto

Definicion de los esfuerzos de contacto

Formulacion y procedimiento de integracion de las ecuaciones dinamicas

A continuacién se detallan en qué consiste cada uno de estos aspectos, asi como las
singularidades de los enfoques y modelos mas extendidos para implementar cada uno de ellos.

IL.2.1.1. Descripcion de la geometria de las ruedas

Una adecuada descripcién de la forma de las ruedas es crucial para establecer los valores de
flexibilidad de los dientes. De aqui que el primer problema que se plantea es la descripcion de
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los perfiles de los dientes (normalmente de evolvente), arcos de redondeo y trocoide. Esta
primera etapa determina el grado de precision del modelo global desarrollado, dado que
ademas de tener un gran impacto sobre la flexibilidad/rigidez del sistema, también influye en
otros parametros de vital importancia tales como las fuerzas de contacto y el error de
transmision.

La descripcion geométrica de las ruedas podria enmarcarse en una disciplina cominmente
conocida como teoria de engrane [Litvin, 1995, 2004], que es definida como la rama de la
ciencia relacionada con la geometria diferencial, la fabricacion, disefio y la metrologia de
engranajes. A través de la teoria de engrane, se determina la geometria de los perfiles de los
dientes, la elaboracion de las herramientas de generacion de los engranajes, asi como los
procedimientos necesarios para su fabricacion y verificacion. Uno de los procedimientos mas
extendidos, para la construccion de los perfiles de los dientes, es el basado en el enfoque
vectorial propuesto por Litvin [1960, 1994, 2004]. Consiste en determinar el perfil de los
engranajes analiticamente a partir de los perfiles de los Utiles de generacion y es analogo al
proceso industrial con el que son fabricados.

La cremallera y el pifion tallador son los Utiles de generacién mas utilizados para la obtencion
de ruedas exteriores e interiores respectivamente [Fernandez, 2010], [Iglesias, 2013]. A partir
de las ecuaciones vectoriales que definen los perfiles de la herramienta y la ecuacion de
engrane (con la imposicion de la condicién de tangencia de las superficies) de la ecuacion
(11.1), se obtiene la descripcion de los perfiles de los engranajes por tramos. Especificamente,
cada tramo del engranaje correspondera a uno de los tramos del Gtil de generacion utilizado.

-S -S
N perfil * Vrelativa = 0 (||.1)

—-S . -, . —-S
Donde npeii €S €l vector de la direccion normal de los perfiles en contacto Y Vrelaiva la
velocidad relativa entre ellos.

Otras propuestas para abordar el problema de la definicién de la geometria de los dientes se
pueden encontrar en [Di Puccio, 2005, 2006].

Dentro de este aspecto mencion especial tiene el tallado de ruedas con correcciones y
modificaciones de perfil. Por la importancia que tienen en este trabajo de Tesis, se realizara
una revision bibliografica de estudios relacionados en la seccion 11.2.2.

I1.2.1.2. Localizacion de los puntos/dreas de contacto

Una vez que se ha determinado la geometria de las ruedas, el siguiente aspecto en el que los
autores adoptan diferentes soluciones es la localizacion de los puntos o areas de contacto. Una
de las metodologias més extendidas es la desarrollada por Litvin [1987], que plantea un
procedimiento similar al utilizado para la descripcion de la geometria. Consiste en establecer
los puntos de contacto potencial mediante la imposicion de la condicién de tangencia de las
superficies de ambos engranajes. Una vez definida la localizacion del contacto, a partir de la
curvatura de las superficies definidas en el proceso de generacidn, se determinan las elipses de
contacto (teoria de Hertz). A este procedimiento generalmente se le denomina andlisis de
contacto del diente y es también conocido con las siglas TCA (Tooth Contact Analysis). En
este planteamiento no se considera el efecto de la carga en los dientes de los engranajes, de
modo que podria hablarse de disefio cinematico de los perfiles. Existen diversas aplicaciones
de TCA, y variantes de este procedimiento, que ayudan en el disefio de transmisiones,
proporcionando las trayectorias de los puntos de contacto, asi como la orientacion de las
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correspondientes elipses de contacto (engranajes conicos espirales [Argyris, 2002], hipoidales
[Zhang, 2007] y engranajes de tornillo sin fin [Seol, 1996]). Algunos autores recurren a otras
alternativas, como la obtencion de la minima distancia entre las superficies de cada diente
[Sheveleva, 2007], [MacLennan, 2002], incorporando el efecto que los errores de perfil
[Wink, 2005, 2007] y el desgaste del diente [Wojnarowski, 2003].

Debido al coste computacional asociado, la localizacion de los puntos de contacto adquiere
gran importancia en el caso de los modelos dinamicos. La eleccion del tipo de procedimiento
para resolver este problema dependera del propdsito final del modelo a desarrollar. Si el
objetivo final del modelo es analizar el comportamiento dindmico de la transmision, la mayor
parte de los modelos suelen recurrir a la representacion idealizada del comportamiento
cinematico de la transmision (método de Litvin), limitando la existencia de los contactos a la
linea o plano de engrane [Blankenship, 1995a, 1995b], [Velex, 1996]. De este modo,
partiendo de una posicion inicial y conociendo los movimientos de la rueda y el pifion,
considerados como solidos rigidos, es posible obtener los puntos en contacto, asi como la
profundidad de penetracion entre los perfiles (solapamiento). Los métodos de calculo de
minima distancia llevan asociados un coste computacional dificilmente asumible en paralelo
con la integracion numérica de las ecuaciones dinamicas.

I1.2.1.3. Definicion de los esfuerzos de contacto

Una vez determinados los puntos/areas de contacto entre dientes, se calculan los esfuerzos de
contacto. Existe una gran variedad de modelos y formulaciones para incorporar el
comportamiento del contacto entre dientes. A partir del analisis de los distintos modelos
encontrados en la literatura cientifica, se han propuesto dos grandes clasificaciones
dependiendo del objetivo perseguido:

e Modelos detallados del contacto. Dada su precisién en el calculo de esfuerzos,
suelen llevar asociado un gran coste computacional derivado de la integracién
numérica de ecuaciones basadas en teorias de contacto mecanico y de mecanica de
fluidos. Este enfoque suele utilizarse en modelos de engranajes que realizan el analisis
en regimen cuasi-estatico.

e Modelos simplificados del contacto. Utilizan las mismas teorias de célculo de
esfuerzos pero, en vez de ser integradas numéricamente en cada instante o posicion,
emplean expresiones analiticas que reducen considerablemente el tiempo de
simulacion. Este segundo tipo de expresiones son menos precisas, dado que llevan
asociadas una serie de aproximaciones para alcanzar el compromiso precision-
esfuerzo computacional deseado para el modelo. Esta implementacion de los esfuerzos
de contacto suele utilizarse en modelos de engranajes centrados en el analisis del
comportamiento dindmico del sistema.

Como se ha planteado, este trabajo tiene como uno de sus objetivos principales analizar el
contacto entre dientes. Acorde con su importancia, se plantea un apartado especifico (seccion
11.2.3), en el que se realizara una revision bibliografica de modelos de contacto utilizados en
la literatura cientifica.
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11.2.1.4. Formulacion y procedimiento de integracion de las

ecuaciones dinamicas

Dado que el comportamiento dindmico de las transmisiones mediante engranajes queda fuera
del alcance de este trabajo, no se van a incluir las ecuaciones dinamicas del modelo de partida
en esta memoria. Sin embargo, si se incluiran algunas clasificaciones de modelos dinamicos
gue pueden encontrarse en la literatura, con el objetivo de contextualizar el modelo de partida
GEDUC. Por ultimo, se hard una breve mencion al procedimiento de integracion de las
ecuaciones dinamicas, por ser un aspecto importante en el analisis dindAmico.

Clasificacion de los modelos dinamicos

Ozgiiven y Houser [Ozgiiven, 1988a], en su trabajo recopilatorio, reconocen cinco grupos
distintos en los que ubicar los diferentes modelos dinamicos: de factores de amplificacion,
con flexibilidad del diente, dinamicos, rotor-dindmicos y torsionales. Los autores presentaron
una descripcion detallada de cada uno de ellos, reconociendo la dificultad de ubicar algunos
como dinamicos o rotor-dindmicos. Dentro de esta clasificacion, el modelo de partida
GEDUC, se enmarca en el tercer grupo: modelos dinamicos.

En la préctica la clasificacion propuesta por Ozguven y Houser es de poca utilidad. En
general, se realiza partiendo del modo de abordar la excitacion paramétrica, que surge como
consecuencia de la fluctuacion en la rigidez de contacto [Kahraman, 1991b]. La clasificacion
propuesta por Kahraman y Singh [Kahraman, 1991b] considera las siguientes alternativas
para describir los esfuerzos de contacto:

e Modelo Lineal y rigidez constante (Linear Time Invariant LTI)

e Modelo Lineal y rigidez variable (Linear Time Variant LTV)

e Modelo No-Lineal y rigidez constante. (Non Linear Time Invariant NLTI)
e Modelo No-Lineal y rigidez variable. (Non Linear Time Variant NLTV)

Dentro de esta clasificacion el modelo de partida GEDUC se puede considerar NLTV, dado
que la formulacion de los esfuerzos de contacto es no lineal y la rigidez es variable, debido
entre otros efectos al de la consideracion de una o mas parejas de dientes en contacto.

La incorporacion de grados de libertad, debido a la consideracion de ejes y rodamientos para
la simulacién de una pareja de ruedas, permite a su vez una nueva clasificacion de los
modelos. En esta linea se encuentra la clasificacion de Wang, Li y Peng [Wang, 2003b], en la
cual los modelos se agruparian en:

e Modelosde 1 g.d.l.
e Modelos de multiples grados de libertad con una sola pareja de ruedas.

e Modelos de mdltiples grados de libertad con maltiples parejas de ruedas sin considerar
ejes de transmision y soportes.

e Modelos de multiples grados de libertad para una o multiples parejas de ruedas
incorporando ejes, soportes, carcasa, etc.

Dentro de esta clasificacion, el modelo de partida GEDUC se enmarca en el dltimo grupo,
aunque en esta memoria de Tesis no se hayan considerado los ejes y rodamientos.
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El interés creciente en la incorporacion de la flexibilidad de un mayor nimero de elementos
permitiria una dltima clasificacion [Fernandez, 2010] distinguiendo entre:

e Modelos de parametros concentrados
e Modelos de elementos finitos
e Modelos hibridos

El modelo de partida GEDUC se enmarca en el ultimo grupo de modelos hibridos. Para
realizar el célculo de esfuerzos se utiliza un modelo de elementos finitos, el cual calcula las
deformaciones globales, y un modelo no lineal, que obtiene las deformaciones locales
mediante teoria hertziana.

Procedimiento de integracion de las ecuaciones dinamicas

Las principales dificultades, para la integracion de las ecuaciones dinamicas, radican en la
variabilidad de la rigidez y en la presencia de no linealidades. Las no linealidades surgen por
la pérdida de contacto y posible contacto en el flanco opuesto, asi como al cambio de sentido
de los esfuerzos de friccion. La resolucion de estos problemas requiere la utilizacion de
diversos métodos, y estrategias, en funcién del objetivo del analisis (esfuerzos, tensiones,
comportamiento dinamico, efecto de las modificaciones en la forma de los dientes, etc.) y del
tipo y numero de ecuaciones diferenciales que es preciso integrar.

Velex, Maatar y Raclot [Velex, 1997] desarrollaron diversos procedimientos de tipo numerico
en su modelo dindmico [Velex, 1996], distinguiendo, en funcion del dominio de trabajo, dos
métodos: en el dominio del tiempo y en el dominio de la frecuencia.

El método mas utilizado es la integracion numérica directa en el dominio temporal [Velex,
1996], [Padmanabhan, 1995]. La principal ventaja de esta alternativa radica en su
aplicabilidad en el andlisis tanto de la respuesta estacionaria como transitoria.

La integracion en el dominio de la frecuencia presenta la dificultad adicional de que la matriz
de rigidez depende del tiempo. Por esta razén su utilizacioén estd menos extendida, aunque
existen autores que se decantan por este método [Perret-Liaudet, 1996], [Velex, 1997].

I.2.2. Correcciones y modificaciones de perfil

Uno de los objetivos de este trabajo es el andlisis de engranajes con correcciones y
modificaciones en el perfil del diente, asi como su impacto en la eficiencia del sistema. Por
esta razon, en esta seccion se presentaran trabajos relacionados con este tipo de transmisiones
y su impacto en el funcionamiento del sistema.

I1.2.2.1. Correcciones de perfil

La correccion del perfil de los dientes es un procedimiento ampliamente utilizado en la
Industria. Tiene como objetivo principal equiparar la durabilidad de parejas de ruedas con
relacion de transmision diferente de la unidad. Consecuentemente muchos autores se han
interesado en el estudio del comportamiento dindmico de este tipo de ruedas.

Townsend [1979] realizO una comparativa entre engranajes corregidos de baja relacion de
contacto (entre 1 y 2) y de alta relacion de contacto (entre 2 y 3) en aspectos como la fatiga
superficial, desgaste y de la flexibilidad de los dientes. Kuang [1989] analiz¢ la influencia de
la correccién en la concentracion de tensiones en los dientes de engranajes rectos.
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Posteriormente, Wang [2006] propuso un método para la reduccién del ruido a partir de la
introduccién de la correccidon de perfil éptima, con resultados muy satisfactorios. Imreck
[2008] analizd la influencia de las correcciones en el desgaste a partir de ensayos
experimentales, llegando a la conclusion que influian negativamente en este aspecto. Cuanto
mayor era el factor de correccion, mayor era el dafio acumulativo. Sdnchez [2012] analizo el
efecto en engranajes no estandar, en los que se modifica el addendum, alargando o acortando
el diente, en el reparto de carga. El efecto producido del alargamiento y acortamiento de la
parte superior del diente tiene el mismo impacto que la introduccion de correcciones, de aqui
que se pueda equiparar el andlisis. Baglioni [2012] analizo el efecto de las modificaciones del
addendum en la eficiencia, llegando a la conclusion de que existe un factor de correccién que
produce que la eficiencia sea maxima, es decir, un factor de correccién optimo. Ademas,
analizo el efecto para diferentes distancias de trabajo y relacion de transmision de las ruedas.

De esta revision se ha concluido que, aunque existen trabajos en el ambito de la fatiga
superficial y comportamiento dinamico de este tipo de engranajes, es necesario ampliar el
conocimiento en el ambito de eficiencia energética.

I1.2.2.2. Modificaciones de perfil

La comunidad cientifica también ha mostrado interés por el analisis de engranajes con
modificaciones de perfil, tanto en la punta como en la base del diente. El objetivo de las
modificaciones de perfil es, generalmente, suavizar el efecto del cambio de numero de dientes
en contacto en el comportamiento dinamico del sistema. Concretamente, se dimensiona el
rebaje para que la relacion de contacto sea la unidad, en el régimen nominal de
funcionamiento de la trasmisién (para un par especifico).

Lin y Townsend [Lin, 1988] analizaron la influencia de las modificaciones de perfil en la
punta del diente de ambos engranajes de la transmision, con el objetivo de minimizar el efecto
de la carga dinamica. A partir de la introduccion de diferentes longitudes de rebaje, se observo
gue existia una longitud que conseguia que el error de transmision no tuviera “salto”, es decir,
que la transicién entre el contacto doble y simple se eliming, consiguiendo que el contacto

fuera aproximadamente simple (&, =1). Los mismos autores extendieron su trabajo [Lin,

1989, 1990] al caso en el que ademas de la longitud, se variaba la magnitud del rebaje y la
tipologia de la modificacion (lineal o parabdlica), para engranajes con baja y alta relacion de

contacto (1<¢, <2 y 2<¢, <3). Huang [2010] es otro autor que investigd sobre el

comportamiento dinamico, al incluir modificaciones de perfil en la punta y base del diente en
engranajes rectos y helicoidales. Al ser un modelo basado en la técnica de elementos finitos
en tres dimensiones, también pudo abordar otra modificacion de perfil como el “crowning”.
Faggioni [2011] presentd un método para la optimizacion (método Newton-Raphson) del
comportamiento de engranajes rectos a partir de la inclusion de modificaciones de perfil en la
base y punta del diente. Posteriormente, los autores propusieron la mejora del proceso de
optimizacion a partir de la utilizacion de algoritmos genéticos en [Barbieri, 2012]. Chen
[2013] presento el calculo y andlisis de la rigidez de engrane de un modelo de engranajes
rectos con baja y alta relacion de contacto, con el objetivo de obtener la modificacion de perfil
que optimizaba el comportamiento dinamico para un valor de par aplicado determinado.

De esta revision se ha obtenido una conclusion similar que para el caso de correcciones de
perfil. Aunque existen trabajos relativos a las modificaciones de perfil, éstos estan dirigidos
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mas al comportamiento dindmico que a la eficiencia energética. De aqui que exista interés en
ampliar el conocimiento en este &mbito.

I1.2.3. Definicion de los esfuerzos de contacto

Como se ha explicado brevemente en la seccion 11.2.1.3, la definicién de los esfuerzos de
contacto es un aspecto crucial en el modelado de engranajes. A partir del analisis de esta
problematica se han realizado dos grandes clasificaciones de modelos, dependiendo del
objetivo a alcanzar.

e Modelos detallados del contacto
e Modelos simplificados del contacto

El primer grupo se centra en el andlisis del contacto (generalmente en régimen cuasi-estatico),
calculando de forma precisa los esfuerzos y distribucion de presion existente en el contacto.
Para ello se recurre a métodos de elementos de finitos y al calculo numérico de ecuaciones
basadas en el contacto mecanico v, en el caso de presencia de fluido lubricante, en teorias de
la mecénica de fluidos. El segundo grupo, orientado al analisis dindmico de la transmision,
utiliza las mismas teorias y bases de conocimiento para el calculo de esfuerzos. Sin embargo
implementa expresiones analiticas obtenidas a partir de aproximaciones, las cuales reducen
considerablemente el tiempo de simulacion. Dadas las simplificaciones realizadas, los
resultados de estas expresiones analiticas son menos precisos que los obtenidos mediante
calculo numérico. Sin embargo, la mayoria de modelos dindmicos optan por ellas, a causa del
alto coste computacional derivado de la integracion de las ecuaciones dinamicas.

En esta seccion se va a presentar, inicialmente, algunos de los modelos de engranajes
enmarcados en cada grupo, que han servido de base para el desarrollo y mejora del modelo de
contacto del modelo GEDUC. A su vez, estos modelos de contacto necesitan de
formulaciones que representen el comportamiento de los esfuerzos en distintos regimenes de
funcionamiento y lubricacién. En esta linea, las teorias de contacto mecéanico y la tribologia
establecen la base de conocimiento para la definicion de dichas formulaciones. De lo anterior
se concluye el interés de presentar, en la seccién 11.2.3.3., una revision bibliografica de las
diferentes formulaciones utilizadas para implementar las fuerzas en contacto,
independientemente de su naturaleza (normales, tangenciales o pares de arrastre), en modelos
de transmisiones por engranajes.

I11.2.3.1. Modelos detallados del contacto

En este primer grupo se enmarcan los modelos de engranajes cuya metodologia para el
calculo de esfuerzos, permite resolver los fendmenos del contacto con una alta precision.
Concretamente, se van a distinguir los modelos basados en el método de los elementos finitos
con mallado de alta densidad y los modelos con precision suficiente para captar los
fendmenos locales de contacto (calculo numeérico de la distribucion de presiones).

Modelos basados en MEF con mallado de alta densidad

En estos modelos, el mallado se determina generalmente a partir del analisis previo del
proceso de contacto (TCA). Este procedimiento proporciona los puntos de contacto y la
posicion de cada una de las ruedas. Una vez definido el modelo de elementos finitos, el
analisis cuasi-estatico se resuelve empleando las herramientas disponibles para abordar el
problema de contacto. Un ejemplo de éstos es el modelo de Argyris [2002], quien propuso la
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construccién de unicamente una porcion de los dientes de la rueda y el pifién para engranajes
conicos espirales. Litvin, siguiendo un procedimiento andlogo al de Argyris, realiz6 su
propuesta para ruedas de cara con pifion de dientes rectos [Litvin, 2002], para engranajes
cilindricos helicoidales [Litvin, 2003] y para transmisiones mediante tornillo sin fin [Litvin,
2006]. En dicho modelo se consider6 empotrado el contorno de la rueda, mientras que los
dientes del pifion se situaban en superficies rigidas indeformables. Otros autores en vez de
utilizar un mallado denso en todo el conjunto analizado, han optado por un enfoque de
mallado de alta densidad en las zonas potenciales de contacto, estableciendo un mallado
menos denso en el resto del cuerpo del engranaje. En esta linea esta la propuesta de Li [2007],
gue present6 un modelo 3D con mallado de mayor densidad en las proximidades a los puntos
de contacto, que resuelve el problema de contacto mediante la utilizacion de un algoritmo
basado en el método Simplex. Propuestas similares se encuentran en los trabajos de Wang
[2003a] para 2 y 3D vy Sirichai [1999] exclusivamente para 2D. Ambos casos emplearon una
aplicacion comercial con mallado automatico. Brauer propuso el procedimiento de
construccién de un modelo de ruedas conicas a través de MEF [Brauer, 2002, 2003, 2004],
con posibilidad de contacto en ambos flancos y con alta densidad de mallado en las zonas de
contacto. Posteriormente lo extendi6 a 3D [Brauer, 2005].

En todos estos casos se recurre a la simulacion conjunta de la pareja de ruedas que
constituyen la transmision. Este planteamiento exige la resolucion de un sistema de
ecuaciones de gran tamafio y con la existencia de no linealidades, lo que requiere un elevado
esfuerzo computacional.

Modelos basados en el calculo numérico de la distribucion de presiones

Estos modelos calculan la distribucion de presiones en el contacto fluido, con el fin de
conocer las deformaciones locales y otros parametros de interés, como son el espesor de la
pelicula de lubricante, la temperatura, etc... Como ya se ha mencionado el método de calculo
es numeérico y a continuacion se presentaran algunos modelos desarrollados por la comunidad
cientifica.

Dowson y Higginson [Dowson, 1959] utilizaron un proceso iterativo para resolver el contacto
fluido en régimen de lubricacion elastohidrodindmico. Concretamente, resolvieron la ecuacion
de Reynolds numéricamente dentro de la teoria de la elasticidad para contactos lineales. Este
proceso seguia dos métodos diferenciados dependiendo de la carga aplicada al contacto. El
primero de estos métodos (método directo), utilizaba como dato de partida la forma de la
pelicula fluida, obteniendo a partir del proceso iterativo la distribucion de presiones asi como
las deformaciones en el contacto. El segundo método (método inverso) empleaba como dato
inicial la distribucion de presiones y la funcion objetivo era el espesor de pelicula de
lubricante. EI método directo se implemento para el caso de bajas cargas en el contacto,
mientras que el método inverso fue utilizado para la resolucion de problemas con cargas
elevadas. Posteriormente, Hamrock y Dowson [Hamrock, 1977a, 1977b] extrapolaron el
método directo a la resolucién de problemas de contacto puntual.

Okurama [1982] presentd un enfoque novedoso hasta la fecha, partiendo del método por
diferencias de Euler y el enfoque de Newton-Raphson, para resolver el problema del contacto
lineal en presencia de lubricante. Aunque fueron Houpert y Hamrock [Houpert, 1986] los que
a partir del uso de esta metodologia, obtuvieron soluciones satisfactorias en el problema de
contacto lineal para presiones Hertzianas maximas cercanas a 5 GPa. A partir de ese
momento, se empezaron a adoptar solvers multinivel, siendo Lubrecht [1987] el primero que
aporto soluciones precisas y rapidas para contactos tanto puntuales como lineales utilizando
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técnicas de mallado multiple (multigrid). Dowson y Yao [Dowson, 1990] desarrollaron un
enfoque novedoso, en aquel momento, consistente en la aplicacién del método Newton-SOR
(sucessive over relaxation) a la resolucion del problema de contacto. En linea con el método
de la relajacion de parametros, Venner [1990, 1991, 1992] introdujo esquemas de relajacion
distributiva para resolver problemas de elastohidrodinamica para altas cargas. Yang [1992]
estudio el comportamiento de fluidos no Newtonianos en contactos lineales bajo cargas
dindmicas. Para ello resolvio, numéricamente, las ecuaciones de la energia y de Reynolds,
obteniendo la temperatura y distribucion de presiones en cada punto de contacto.

Actualmente, los métodos de resolucién numérica del contacto fluido siguen basandose en los
fundamentos y métodos expuestos, aunque contando con herramientas de célculo maés
potentes y rapidas. Por ejemplo, De la Cruz [2011] presentd su modelo numérico de contacto
en régimen elastohidrodinamico, en él combina la ecuacién de Reynolds con el modelo de
cavitacion de Elrod. Para la integracion numérica de dichas ecuaciones, se baso en el método
de diferencias finitas propuesto por Vijayaraghavan [1989] y el método modificado de
Newtow-Raphson, que ya habia sido utilizado por Jalali [1998] y Kushwaha [2004]. Para la
resolucion del problema utilizo las técnicas de iteracion de Gauss-Seidel, asi como parametros
de relajacion para encontrar la solucion mas rapidamente. Bobach [2011] propuso un modelo
tridimensional elastohidrodindmico que tiene en cuenta el efecto de la temperatura,
incorporando la friccién en condiciones de lubricacion mixtas (teniendo en cuenta la
rugosidad de los perfiles). EI modelo esta basado en el célculo numérico de la ecuacién de
Reynolds, la de la energia y la transmision de calor de Fourier. Anuradha [2011] estudio el
cambio de las propiedades del lubricante en engranajes rectos paralelos, a través de la
resolucion numérica las ecuaciones de Reynolds y de la energia. Las propiedades reoldgicas
de los fluidos se implementaron a traves del modelo de Tait, el cual calcula la densidad en
funcién de las condiciones de presion y temperatura [Bair, 2007], [Krupka, 2010] y del
modelo de Doolittle para el calculo de la viscosidad [Bair, 2007], [Kumar 2009]. Habchi
[2012] propuso un modelo de elementos finitos para el calculo de la distribucion de presiones
en el contacto bajo lubricacion elastohidrodindmica en régimen cuasi-estatico y presento
técnicas para la reduccién del modelo con el objetivo de “aligerar” el proceso de célculo. Este
enfoque suele ser el elegido por muchos autores como Almaqvist [2008] y Hartinger [2008],
que utilizan codigos comerciales basados en Computational Fluid Dynamics (CFD), como
FLUENT o ANSYS. Zhu [2012] propuso un modelo numérico para la resolucion de la
distribucion de presiones en engranajes helicoidales considerando el efecto de la temperatura.
Posteriormente Mihailidis [2013] presentd un modelo de céalculo de presiones, bajo
condiciones de lubricacion elastohidrodindmica extremas, en contactos lineales y fluidos no
Newtonianos. Ademas, Jamali [2015] propuso un modelo similar para engranajes
helicoidales, analizando el efecto de los rebajes en la punta de los dientes en la distribucion de
presiones.

11.2.3.2. Modelos simplificados del contacto

En este segundo grupo se enmarcan los modelos de engranajes cuyo célculo de esfuerzos de
contacto permite resolver las ecuaciones dindmicas que rigen el movimiento en un tiempo
asequible. Para poder abordar esta problematica, normalmente es necesario adoptar algun tipo
de simplificacion en el célculo de esfuerzos. Con el objetivo de reducir el coste
computacional, la mayor parte de los modelos dinamicos son del tipo multi-cuerpo o de
parametros concentrados [Viadero, 2013].
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Fue Lewis en 1892 quién a partir de considerar el diente como una viga empotrada, aporto la
primera formulacion de tipo analitico. En ella relaciond la carga en un diente con la tension en
la base del mismo. La conocida férmula de Lewis, con diversas correcciones, continla siendo
una herramienta de disefio en la que se fundamentan diversas normas todavia vigentes. Baud
y Peterson, Walter, Weber, Attia o Cornell han desarrollado diversas propuestas de tipo
analitico partiendo de este planteamiento, reduciendo el problema al caso bidimensional. En
esta misma linea, Weber [1949], mediante el calculo de la energia de deformacion debida a
los esfuerzos de flexion, axiales, y hertzianos, obtuvo la deformacion en un punto del diente.
Yang [1985] solo considero la rigidez de contacto de caracter Hertziano, que, posteriormente,
amplié incluyendo los esfuerzos de flexion y axiales [Yang, 1987]. Incluso en la actualidad,
autores como De la Cruz [2011] propone varios modelos dinamicos, basados en
formulaciones analiticas del contacto entre dientes en presencia de fluido lubricante. Uno de
estos modelos reproduce el comportamiento del contacto entre engranajes bajo cargas
considerables (EHL) y otro en baja carga (HL), ambos de 1 grado de libertad (g.d.l.). Para la
implementacion de los esfuerzos de contacto bajo cargas elevadas (EHL), este autor tomd la
aproximacion de que el contacto era hertziano, incorporando la expresién de Votsios y
Teodorescu (Ecuacion (11.18)). Para cargas reducidas (HL) incorpord la formulacion de
Rahnejat (Ecuacion (11.52)). Ademas desarrollé un modelo de una caja de cambios de 7 g.d.l.,
compuesta por siete parejas de engranajes, extendiéndolo, posteriormente, a un modelo de 13
g.d.l. a partir de la consideracion de rodamientos y ejes. Se ha expuesto previamente que
dicho modelo cuenta con la posibilidad de calcular numericamente la distribucién de
presiones y el espesor de pelicula. Este modelo numérico de célculo, de la distribucion de
presiones, sustituiria al modelo analitico de contacto Hertziano en caso de necesitar mayor
precision en el célculo de esfuerzos. Esto implicaria un aumento considerablemente del
proceso de simulacion.

Uno de los enfoques méas extendidos en la comunidad cientifica es el que calcula los esfuerzos
de contacto a partir del producto de las deformaciones sufridas en el contacto por la
correspondiente rigidez de engrane. Partiendo de esta premisa, diversos autores han tratado de
conseguir expresiones de la rigidez de engrane que permitan su aplicacion en modelos
dindmicos, sin llevar asociado un gran coste computacional. Para ello existen diversas
propuestas analiticas, semi-analiticas y numeéricas, asi como diferentes enfoques para
determinar el valor de rigidez de los dientes del engranaje. Normalmente parten del analisis de
la deformacion del diente en condiciones de carga.

Este valor de rigidez se ha estimado como un valor constante, igual al valor promedio de la
rigidez en un ciclo de engrane [Kahraman, 1993], o como una onda cuadrada en el caso de
engranajes rectos [Lin, 2002] o como el sumatorio de una serie de funciones armonicas, tanto
en engranajes rectos como en helicoidales [Kasuba, 1981], [Theodossiades, 2001a]. Cai y
Hayashi [Cai, 1994], aproximaron la rigidez de cada pareja de dientes mediante una parabola
proponiendo la siguiente expresion:
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Donde k(t) es la rigidez normalizada con respecto al valor promedio (Km) y t; es el periodo de
engrane. El valor de Km [Amabili, 1997] puede determinarse a partir de la rigidez maxima
proporcionada por la norma ISO/DIS 6336-1.2 (1990) (actualizada por 1SO 6336 de 2006).
Esta expresion solamente proporciona la rigidez de una pareja de dientes, por lo que en el
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caso de multiples parejas en contacto éstas son combinadas como resortes en paralelo,
obteniendo asi la rigidez del conjunto.

El céalculo de la rigidez de engrane mediante formulaciones analiticas es de utilidad en
determinados aspectos. Sin embargo resulta demasiado aproximado, si lo que se desea es un
mejor conocimiento acerca del comportamiento dindmico de la transmision. En este sentido
hay que destacar que uno de los aspectos que caracterizan el comportamiento dinamico de las
transmisiones por engranajes es precisamente la denominada frecuencia de engrane. Dicha
frecuencia surge a partir de la variabilidad de la rigidez con el tiempo (o el angulo), la cual
estd originada, entre otros aspectos, por el cambio en el nimero de parejas de dientes en
contacto. Otros autores han abordado el problema desde el punto de vista numérico, como en
el caso de Kuang [1992] quien, a partir de diversos analisis empleando un modelo plano de
elementos finitos en condiciones de deformacion plana, propone una formulacion
simplificada para el caso de engranajes de dientes rectos.

Hasta este punto, las formulaciones de rigidez descritas (Cai 0 Kuang), no tienen en cuenta las
deformaciones producidas en los dientes adyacentes cuando una o varias parejas de dientes
estan transmitiendo el movimiento. Ebrahimi y Eberhard [Ebrahimi, 2006] trataron de definir
un modelo simple que incorporara este aspecto, de forma que pudiera ser incluido en
aplicaciones de analisis de sistemas multi-cuerpo (Multibody Systems) de propoésito general.

Otro procedimiento comun, que han aplicado diversos autores, para el calculo de la rigidez
fue el que utiliza un anélisis previo mediante elementos finitos. Utilizando este enfoque,
Howard [2001] y Jia [2006] obtuvieron la rigidez de engrane a lo largo del contacto entre una
pareja de dientes para transmisiones ordinarias, He [2007] para trenes epicicloidales, 0, mas
recientemente, Chung [2007] para engranajes de tornillo sin fin.

Otro enfoque habitual para el calculo de los esfuerzos de contacto, es considerar que las
deformaciones de los engranajes involucran fendomenos a dos escalas muy diferentes; por un
lado se encuentra la escala local, debida a la distribucién de carga sobre la superficie de los
dientes en el contacto, y por otro el comportamiento del conjunto de la transmision a una
escala global. A ésta, ademas de la flexibilidad de los propios dientes y de la interaccion entre
parejas, se puede incorporar los efectos de otros componentes como los ejes, los elementos de
apoyo Y la propia carcasa. Se puede deducir de lo anterior, que lo ideal seria disponer de un
modelo muy preciso al simular tanto el comportamiento local del engranaje como el global.
Sin embargo, se ha comprobado el gran esfuerzo computacional necesario para proporcionar
una buena resolucion del comportamiento local del diente. Como consecuencia se requiere un
compromiso entre la velocidad de simulacién (esfuerzo computacional) y la precision del
modelo adoptado.

El primer intento de alcanzar este compromiso se debe a Blankenship y Singh [Blankenship,
1995a], quienes propusieron un modelo tridimensional con 6 grados de libertad por rueda, el
cual permite la incorporacion de momentos en la direccion perpendicular al plano de la
transmision. Este modelo no fue analizado inicialmente, sino que se simplificé de modo que
la propuesta final estaba basada en la introduccion de una excitacion externa, que se obtenia
mediante un andlisis estatico previo. Dicho modelo fue convenientemente linealizado y
aplicado al caso particular de una transmision mediante engranajes helicoidales [Blankenship,
1995b] y, posteriormente, extendido al caso de transmisiones simples con ruedas intermedias
[Vinayak, 1995]. Velex y Maatar [Velex, 1996] formularon un modelo valido para engranajes
cilindricos de dientes rectos y helicoidales. En él se consideraba cada rueda dentada como un
cilindro rigido con 6 g.d.l. Estos cilindros estaban conectados mediante una serie de resortes
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asociados a los puntos de contacto potencial, dispuestos en el plano de engrane. Cada linea de
contacto se discretiz6 en una serie de celdas, incorporando en cada una de ellas los posibles
errores de perfil, paso, excentricidades y desalineamientos. El mayor de sus inconvenientes es
la definicion del valor correspondiente a la rigidez de contacto de cada celda. En dicha
propuesta, la rigidez fue supuesta uniforme para todas las celdas y calculada solo teniendo en
cuenta la deformacién del diente (no la deformacion propia del cuerpo de la rueda). Pimsarn y
Kazerounian [Pimsarn, 2002, 2003] presentaron un método para la estimacion de la fuerza de
contacto a partir de la interferencia geométrica entre los cuerpos en contacto (método Pseudo-
Inteference Stiffness Estimation o0 método PISE). Eritenel y Parker [Eritenel, 2005] calcularon
la rigidez a través de la superposicion de dos componentes, una que engloba la debida al
cuerpo del engranaje, la flexion y la cortadura del diente y otra propia del contacto. Como
particularidad de este modelo, la estimacién de ambas rigideces se obtiene a partir de un
analisis cuasi-estatico previo, implementado mediante un modelo de elementos finitos. Este
modelo de elementos finitos fue desarrollado expresamente para el anélisis del contacto entre
engranajes. Posteriormente, los autores [Eritenel, 2012] desarrollaron un modelo analitico de
6 g.d.I de pardmetros concentrados en transmisiones de engranajes helicoidales. Como
novedad, se presentd un modelo de rigidez equivalente formado por la rigidez traslacional y
por la rigidez al doblado (twist-spread), reducidas ambas al centro de rigidez. Ajmi y Velex
[Ajmi, 2005] realizaron la superposicion de tres aspectos, la deformacion debida al cuerpo del
engranaje, la deformacion del diente y la deformacion de contacto. La deformacion del cuerpo
del engranaje se describe mediante un modelo de elementos finitos de tipo viga que considera
flexion, torsion y traccion. La deformacion del diente se formula a través de la teoria de
Pasternak y la deformacion del cuerpo del diente y su base se define a través de un modelo de
rebanadas, cuyo comportamiento viene definido por la rigidez del punto de contacto.

El método de elementos finitos (MEF) constituye una herramienta fundamental en el
planteamiento de muchos de los modelos descritos previamente. De hecho algunos autores
han tratado de elaborar modelos hibridos que combinen las prestaciones del MEF, con
formulaciones apropiadas para la descripcion del contacto. En la practica lo que proponen es
distinguir entre deformaciones globales (de carécter lineal) y locales (de naturaleza no-lineal).
Las deformaciones globales se abordan mediante un modelo de elementos finitos, mientras
que las locales se describen mediante una formulacion de tipo analitico.

Vijayakar [1991] propuso una formulacion basada en la combinacién de un anélisis de
elementos finitos tradicional y la solucion de Bousinesq para una carga puntual actuando en
un espacio semi-infinito. EI modelo obtiene los términos de rigidez a partir de la
descomposicion de la deformacion en dos zonas, una interior y otra exterior. Ademas,
resuelve el problema de contacto aplicando un procedimiento basado en el método Simplex
[Vijayakar, 1988]. Parker, Vijayakar e Imajo, [Parker, 2000a] aplicaron la metodologia
anterior al caso de una transmision simple mediante engranajes de dientes rectos. Se
considerd que las deformaciones elasticas se superponen al movimiento de soélido rigido. La
integracion de dicho sistema se lleva a cabo mediante el método de Newmark, transformando
de este modo el problema dindmico en uno estatico equivalente. Este procedimiento se ha
incorporado en diversas aplicaciones comerciales, que se han empleado en el analisis estatico
y dindmico de transmisiones mediante engranajes cilindricos rectos, helicoidales e hipoidales
[Cheng, 2003] e incluso en el caso de transmisiones planetarias [Bodas, 2003], [Parker,
2000Db], [Yuksel, 2004]. Vedmar y Henrikson [Vedmar, 1998, 2003] consideraron que la masa
de cada rueda se encontraba concentrada en su centro geométrico y aplicaron un
procedimiento similar al descrito por Vijayakar [1991] para la formulacion de los esfuerzos
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de contacto. Para ello, siguieron el trabajo previo de Vedmar [1981] aplicado al caso estético.
Consideraron que las deformaciones de los puntos en contacto se dividen en dos términos,
uno local y otro global. Los desplazamientos locales de los puntos de contacto con respecto a
un punto situado a una profundidad h se obtienen mediante la formulacion derivada por
Weber y Banashek. Esta formulacion se particularizé para el caso de la deformacion
(Ecuacion (11.13)) y tension (Ecuacion (11.14)) plana. Las deformaciones globales se obtienen
a partir de la superposicion de dos modelos de elementos finitos. El objetivo era eliminar la
distorsion local debida a la aplicacion de una carga puntual. Frente al modelo de Vijayakar, el
modelo de Vedmar evita la obtencion de la presion actuante en la zona de contacto. Para ello,
se sustituye la discretizacién del area de contacto y la integracion de la solucion de Bousinesq,
por una formulacion analitica en forma cerrada derivada de la teoria de Hertz. Este hecho
junto con la consideracién de masas concentradas, en lugar de distribuidas, simplifica el
problema. Sin embargo en este caso se plantea la problematica de que la formulacién para la
obtencion de la deformacion local es una funcion no-lineal. En la Figura I1-1 se muestra la
descomposicion de las deformaciones y los modelos de elementos finitos necesarios para la
obtencidn de los coeficientes de flexibilidad.

h

+ +
MEF MEF
N (Global) (Local) )
Y Y
Deformacion Global Deformacion Local

Figura 11-1 Descomposicion de las deformaciones del modelo de Vedmar [Fernandez, 2010]

Andersson y Vedmar [Andersson, 2003] extendieron este método al caso de transmisiones
con engranajes cilindricos de dientes helicoidales. Lundvall, Stromber y Klarbring, [Lundvall,
2004] plantearon un procedimiento similar al descrito por Vedmar [1998, 2003], en cuanto a
la consideracion de masas concentradas y la utilizacion de un modelo de elementos finitos
para la obtencion de los esfuerzos de contacto. Posteriormente, Fernandez [2010], apoyandose
en un planteamiento similar al de Vedmar, propone un modelo para el célculo de las fuerzas
de contacto en el que se incorpora la posibilidad de contacto en el contra flanco.

11.2.3.3. Modelizacion de la tribologia en el calculo de los esfuerzos de

contacto

En esta seccion se presentaran algunas de las formulaciones de célculo de esfuerzos de
contacto incorporadas a modelos de transmisiones por engranajes, distinguiéndolas por
tipologia de esfuerzos:

e Esfuerzo normal (Fn)
e Esfuerzo tangencial (Fy)
e Esfuerzo por arrastre de fluido (Tarras)
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Para el analisis de estos modelos de célculo de cada tipo de esfuerzos, se ha realizado un
estudio bibliografico desde el punto de vista de la teoria del contacto mecénico y la tribologia.
El objetivo principal de realizar el estudio con esta orientacion es sentar las bases, y
conceptos, de las formulaciones de los fendmenos disipativos existentes en el contacto.
Ademas, se relacionaran con los modelos cuasi-estaticos y dindmicos de transmisiones que las
utilizan.

11.2.3.3.1. Esfuerzos normales

Como se ha visto en secciones anteriores, existen modelos dindmicos que incorporan las
fuerzas de contacto a partir de la rigidez equivalente de los engranajes, multiplicada por las
deformaciones producidas. Por esta razén, para modelizar el esfuerzo normal en el contacto
entre engranajes se recurre a la superposicion de dos fendmenos, el término elastico (Fk), el
cual estd asociado a la rigidez de engrane, y el término debido al amortiguamiento viscoso
(Fc), asociado a los fendmenos disipativos presentes en el contacto.

Fy=F« +Fc (11.3)
Término elastico

Para analizar el téermino eléstico de la fuerza de contacto entre solidos es necesario hacer
mencion al cientifico Heindrich Hertz, pionero en el estudio de los esfuerzos de contacto entre
dos cuerpos perfectamente elasticos [Hertz, 1881]. Hertz, considerado uno de los padres del
contacto mecanico, relaciond la fuerza de contacto normal con la deformacién sufrida por
ambos perfiles a través de una funcion no lineal (Ecuacion (11.4)).

Fc =Ko" (11.4)

Donde Fy es la fuerza normal, K es la rigidez, J es la deformacion y n es el exponente de no
linealidad. Ademéas percibié que cuando dos solidos elasticos entraban en contacto,
inicialmente, dicho contacto era en un punto o una linea y que cuando la carga de contacto
crecia, este punto o linea de contacto se transformaba en un area de contacto, en la que la
carga se repartia debido a las deformaciones elasticas. Aun cuando el contacto inicialmente
era puntual, al aumentar la carga el area de contacto era, generalmente, eliptica (pudiendo ser
circular dependiendo de las propiedades y geometria de los sélidos). En este caso se toma
como aproximacion que ambos sélidos en contacto son esferas equivalentes, cuyos radios son
iguales a los de curvatura de los solidos. Sin embargo, cuando el contacto era lineal, al
aumentar la carga el area de contacto tendia, idealmente, a ser rectangular, asumiéndose
entonces que este contacto es equivalente al que se produce entre dos sélidos cilindricos.

La siguiente problematica que surgid, a partir de la teoria desarrollada por Hertz, es el calculo
de la rigidez entre dos sélidos en contacto con propiedades y geometrias diferentes. Han sido
muchos los autores que centraron sus esfuerzos en el célculo de dicha rigidez, en diferentes
condiciones Y tipos de contacto. Uno de estos autores fue Sabot [1998], quien desarrollé un
modelo analitico para el célculo de la rigidez de contacto en el caso de dos esferas de
materiales isotropicos. Este modelo es funcién de los radios de ambas esferas y de las
propiedades de los materiales (Ecuacion (11.5)).

K 4| RR (11.5)
3(1—%+1—%j R+R,

El E2
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Donde v, es el coeficiente de Poisson de la rueda i-ésima, Ei el mddulo de Young y R; el
radio primitivo.

Sabot [1998] utilizé también una simplificacion de dicho modelo a partir de obtener las
propiedades geométricas y de los materiales equivalentes (Eeq ¥ Req) entre dos cuerpos

esféricos en contacto. Considera que no existen impactos en la aproximacion entre perfiles
(Ecuacion (11.6)).

_ 2
e« (4 2 2
2E, R, (1 o o “ZJ
K=—" E, E, (11.6)
Req — RlRZ
R +R,

Otro autor que propuso un modelo similar fue Rigaud [2003], quien estudio el
comportamiento experimental de contactos Hertzianos precargados ante vibro-impactos

(Ecuacion (11.7)).
EayRa

) (11.7)

En todos los casos expuestos el exponente n de la ley de Hertz (Ecuacion (11.4)) es igual a 1.5,
dado que el contacto es entre cuerpos esféricos y por tanto el area de contacto es eliptica
(contacto puntual). Este exponente es susceptible de tener otro valor dependiendo del material
de ambas esferas en contacto, el cual debiera calcularse mediante analisis experimental.

Ademas del contacto puntual, hay autores que han analizado el contacto lineal, presente en
transmisiones por engranajes rectos. Bréndlein [1998], a traves de ensayos experimentales,
propuso que las fuerzas de contacto y la deformacion estaban relacionadas a traves de la
ecuacion (11.8):

F=K&® (11.8)

Posteriormente, las investigaciones de Yang [1985] en este ambito demostraron que la
linearizacion de la ley de Hertz es valida para el contacto lineal. Ademas, utilizé esta premisa
en su modelo de contacto para engranajes rectos (Ecuacion (11.9)).

Fo =Ko (1.9)

Este autor también propuso una formulacion analitica de la rigidez de contacto para el caso de
engranajes rectos. Supuso que ambas ruedas estaban fabricadas con los mismos materiales
(Ecuacion (11.10)).

7Eb

e (11.10)

En esta misma linea, Timoshenko [1951] planteé que para dos cilindros de longitud b en
contacto, el ancho del area de contacto (2a) y la distribucion de presiones dependian de la
carga aplicada (Ecuaciones (I11.11) y (11.12)).

Vs b

%
8W, R
a:(&] donde W, R (1.11)
€q
2
p(x) = 2Wy 1_[£J >P = p(x:o):%: _N"e (1.12)
a ra

7a 27R,,
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Weber [1953] propuso un modelo analitico de célculo de deformaciones locales, para
problemas bidimensionales, conocido como modelo de Weber-Banashek. De acuerdo con
estos autores, la deformacion entre un punto situado en la superficie de un diente y un punto
localizado a una profundidad e, cuando se dan condiciones de deformacion plana, se obtiene
mediante la expresion:

el (M

En el caso de tension plana la formulacion anterior se modifica dando lugar a:

ol o] (T[T

Donde a se obtiene en funcion de la carga, las caracteristicas geométricas y de los materiales
de los cuerpos en contacto como:

_ 2 _ 2
a- [Hizo1mv ) RR (11.15)
7\ E,  E, JR+R,

Otra propuesta fue la que presentd Dubowsky [1971], que relaciono la deformacion con la
fuerza de contacto a través de la rigidez de los sélidos (Ecuacion (11.16)):

5= 2,
7E

(11.16)

1—1)12+1—z)22
A=F E E,
2
5=A{Iog£B b ]+1}—> b

o BR-R)
2 2
FK(l o) +1 Uzj

El EZ

En el ESDU-78035 Tribology Series [ESDU, 1978] se presentd un modelo similar al de
Dubowsky (Ecuacion (11.17)), siendo A y B los pardmetros expuestos en la ecuacion (11.16).

2

8 =A[log(4B)+1] (1.17)

Votsios y Teodorescu [Votsios, 2003] propusieron otra formulacion analitica derivada del
contacto Hertziano, definiendo la rigidez, y la deformacion del contacto, a partir de
parametros geométricos y de los materiales:

7hE,,
F = 11.18
: Z{Iog(Zb+0.5ﬂ g (11.18)
a
. 1772
2 Iog(2b+0.5]M§2 )
o= a donde M =bpzR,, (1.19)

7LE,
Donde & es la velocidad de aproximacion entre sélidos, M la masa y a es el semi-ancho de
contacto, siendo un parametro del que existen varios modelos para caracterizar su
comportamiento. Por ejemplo, De la Cruz [2011] es uno de los autores que utilizo la
formulacién anterior para el calculo de esfuerzos normales de contacto (Ecuacién (11.18) y
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(11.19)), calculando el semi-ancho de contacto a mediante la propuesta de Gohar [2008]
(Ecuacion (11.20)).

7E,

b
a:(%j (1120)

Término debido al amortiguamiento viscoso

Ademas de los modelos puramente elasticos, como los expuestos hasta este punto, existen
modelos que tienen en cuenta la energia de disipacion en el contacto normal. Estos modelos
dependen de la velocidad de aproximacion y alejamiento de los perfiles en contacto. Como
consecuencia se modelizan generalmente como fuerzas viscosas a traves de la expresion:

F. =Cud (111.22)

La existencia de fluido lubricante y el régimen de operacion de la transmision determinan qué
fendmenos disipativos estan presentes en el contacto. Asimismo, el amortiguamiento
equivalente vendra determinado por el comportamiento histerético del material (Fnys), Si existe
deformacion de los perfiles, y por el del fluido (Fin), en caso de que esté presente en el
contacto.

Fo = ths +Fiup = Ceq5 (1n.22)

Amortiguamiento histerético

Este fendmeno disipativo estd asociado a la pérdida de energia durante la deformacion-
impacto de los perfiles. Los primeros en presentar un enfogque que tenia en cuenta la energia
disipada en este proceso fueron Kelvin y Voigt [Goldsmith, 1960]. En su propuesta, ademas
de considerar una rigidez lineal para modelizar las deformaciones, afiadieron un término
dependiente de la velocidad de deformacion, que se ha denominado “a posteriori” como
amortiguamiento histerético (Ecuacion (11.23)). Denominado asi por las pérdidas debidas al
ciclo de histéresis de los materiales de los dos solidos en contacto.
F.=C. 0 (11.23)

hys hys

Donde Chys es el amortiguamiento viscoso equivalente debido a la histéresis del material. Por
su simplicidad, este modelo ha sido utilizado por un amplio nimero de investigadores como
Dubowsky [1971, 1977], Rogers [1977] y Khulief [1987] entre otros.

Kasuba [1981] y Lin [1988a, 1988b], siguiendo el modelo de Kelvin-Voigt, relacionaron el
valor del amortiguamiento viscoso con la rigidez de contacto K mediante el coeficiente de
amortiguamiento relativo &, de acuerdo con la siguiente expresion:

‘]1‘]2

Cy =2¢ [K—————
» ‘]1,0012 "'szoz2

(11.24)

Donde Ji es la inercia polar del engranaje i-€simo Yy poi es el radio base. Para la determinacion
del coeficiente de amortiguamiento relativo, son muchos los autores que proporcionan valores
indicativos. Kasuba [1981] aplica valores entre 0.05 y 0.15, Umezawa [1984, 1986a, 1986b]
entre 0.06 y 0.07, Lin [1988], por ejemplo, propone adoptar valores entre 0.03 y 0.17 y
Ozgiiven [1988] toma un valor de 0.1. En algunos casos es posible encontrar modelos que

consideran un valor de amortiguamiento constante [Ozguven, 1988b], mientras que en otros
varian en funcion de la rigidez de contacto [Kasuba, 1981], [Amabili, 1997].
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Yang [1985, 1987] considerd6 que el amortiguamiento se debe exclusivamente a la

deformacion local de tipo Hertziano. En base a esta hipétesis la fuerza de amortiguamiento se

introduce como una funcion de la magnitud de penetracion (9):

- 6(1_3)}( 5 —>C, =1-0.022(50)** (11.25)
[(2¢, 1) +3)80

hys

Donde C;: es el coeficiente de restitucion, calculado a partir de la velocidad relativa al inicio
del impacto () y K es la rigidez del contacto. De este modo, el amortiguamiento solamente
tiene un valor positivo si la velocidad es de aproximacion (s >0) y no de alejamiento.

En otros casos se ha considerado un amortiguamiento de Rayleigh, combinacién lineal de la
masa y la rigidez. Este tipo de alternativa ha sido adoptada por Parker, Vijayakar e Imajo
[Parker, 2000a] de forma que la matriz de amortiguamiento del sistema se expresa en funcién
de la correspondiente a la masa (M) y a la rigidez (K):

Cis =AM + 5K (11.26)

Los valores de los coeficientes 1 y B2 se ajustan mediante el analisis de la respuesta del
modelo tedrico frente a una excitacion de tipo impulsional, concretamente, se determinan
aplicando el método del decremento logaritmico y el error de transmision dinamico resultante
debe proporcionar una relacién de amortiguamiento del 7%. Lundvall, Stromberg y Klarbring
[Lundvall, 2004] también consideraron la inclusion de este tipo de amortiguamiento
adoptando los siguientes valores para las constantes 1 = 0.4 102 (1/s) y 2 =0.5 107 (s).

El modelo de Kelvin-Voigt considera que la disipacion de energia en la fase de compresion es
igual que la de restitucion a la forma original. Este hecho no se ajusta al comportamiento real.
De aqui que Hunt y Crossley [Hunt, 1975] propusieran una formulacion que tuviera en cuenta
este aspecto (Ecuacion (11.27)).

F

hys

= 458 (11.27)

Donde » es el factor de amortiguamiento histerético y proponiendo para su calculo la
siguiente expresion:

. 3(12‘3_)% (11.28)

Donde s es la velocidad de impacto inicial. Este modelo es valido para el caso en el que el
contacto directo se produzca en el centro de la distribucion de tensiones y sin considerar los
efectos de la friccion. Dicho modelo ha sido utilizado por muchos investigadores, como por
ejemplo Guess [2010], Marhefka [1999] y Papetti [2011]. Este modelo presenta la limitacion
de que solo proporciona resultados que se adecuan al comportamiento real cuando el
coeficiente de restitucion es alto (Cr=1). Por esta razon, Herbert y McWhannell [Herbert,
1977] propusieron un modelo en el cual el pardmetro de mayor incidencia en el factor de
amortiguamiento histerético es el coeficiente de restitucion (Ecuacion (11.29)).

6(1-C,) K

[(ZQ 1)y’ +3}F (129

En linea con esta propuesta, muchos autores han realizado aportaciones para el célculo del
factor de amortiguamiento histerético. La propuesta de Lankarani y Nikravesh [Lankarani,
1990] se basa en el calculo de la energia cinematica perdida en los impactos en funcién del
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coeficiente de restitucion. El factor de amortiguamiento histerético, cuando las caracteristicas
de amortiguamiento son iguales en ambas fases de compresion y restitucién, se define como:

3(1-C7) «

o (11.30)

l =
Este modelo es valido, en general, para contactos en que la energia disipada es pequefia
comparada con la méxima energia elastica absorbida (C; es practicamente la unidad).

Todos los modelos presentados parten de la premisa de que el area de contacto es pequefia y,
por tanto, es considerada puntual. Por lo que cuando los sélidos sufren grandes deformaciones
locales y el area de contacto es mayor (eliptica), se necesitan otros modelos como el
presentado por Gonthier [2004]:

(1-¢?) k

-t (11.31)

X =
Otra propuesta es la de Flores [2011], la cual determina la energia de disipacion a partir de la
indentacion maxima (deformacion en el vibro-impacto).

8(1-C,) K

- 11.32
5C, oV (11.32)

l =
Todos los modelos basados en la propuesta de Hunt y Crossley son extrapolables al caso de
contacto lineal, cambiando el coeficiente n de no linealidad. Los autores sugieren que este
valor oscile entre 1 y 1.5 en este tipo de contacto. Por ejemplo, Dietl [2000], para el contacto
de elementos de rodamientos de friccion considerd que el coeficiente de no linealidad era 1.08
propuesto por Brandlein [1998].

Amortiguamiento del lubricante

Este fendmeno esta relacionado con la energia disipada por la interaccién de los perfiles con
el fluido. Para representarlo, muchos autores se han basado en el modelo de Kelvin-Voigt
(amortiguamiento viscoso equivalente), siendo capaces de simular el comportamiento del
fluido cuando los dos dientes se acercan, se alejan o contactan.

Fuo = Cip0 (11.33)

Para su calculo y analisis son necesarios conceptos relativos a la mecanica de fluidos y a la
lubricacidn, que se define como la ciencia que estudia el comportamiento de un fluido que se
encuentra en el contacto entre elementos de maquinas [Currie, 1993]. Esta ciencia comprende
el mecanismo de lubricacion por pelicula fluida y la teoria de lubricacion hidrodindmica
postulada por Osborne Reynolds [Reynolds, 1886]:

3 h
i ﬂa_p :i M +p(W1—W2—uza—hj+ha—p (||34)
ox\12n ox ) oOx 2 OX ot

Donde p es la presion a la que esta sometido el fluido, p es su densidad, h es el espesor de
pelicula fluida, # es la viscosidad dinamica y ui y w; son las velocidades de la rueda i-ésima en
la direccion x y z respectivamente.

Mediante la ecuacion de Reynolds, se puede definir la distribucion de presiones en el medio
fluido, a partir del conocimiento del espesor de pelicula o viceversa. Por esta razén, para
calcular analiticamente la distribucién de presiones en un contacto fluido, es necesario hacer
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alguna aproximacion con respecto al espesor de pelicula fluida. En régimen
elastohidrodinamico, autores como Ertel y Grubin [Grubin, 1949] asumen que la pelicula de
lubricante en el contacto es constante. En régimen hidrodinamico, los autores (por ejemplo
Guibault y Wiegert [Guibault, 2012], [Wiegert, 2013]) aproximan la forma de los perfiles de
los dientes a una funcién parabdlica.

Todo lo expuesto justifica que haya autores que propongan formulaciones analiticas que
determinen el espesor de pelicula fluida en los distintos regimenes de lubricacion; estas
formulaciones servirdn como paso previo para calcular la distribucion de presiones en dichos
regimenes y, por tanto, la fuerza viscosa debida al lubricante. Todo lo anterior induce el
interés por analizar los siguientes aspectos:

e Formulaciones del espesor de la pelicula fluida
e Formulaciones de fuerzas viscosas en regimen elastohidrodindmico
e Formulaciones de fuerzas viscosas en régimen hidrodinamico

Formulaciones del espesor de la pelicula fluida

El modelo de Ertel y Grubin es el precursor de la elastohidrodindmica, como area de
conocimiento, y su trabajo es considerado la primera aportacion en este ambito. Ertel y
Grubin [Grubin, 1949] concluyeron que bajo grandes cargas, el contacto entre sélidos
elasticos en presencia de fluido producia pequefias deformaciones en sus superficies
(definidas por la teoria de Hertz), mientras que la viscosidad aumentaba drasticamente
(descrito previamente por el modelo de Barus [1893]). A partir del trabajo de Ertel y Grubin,
se ha observado que en el régimen elastohidrodindmico: i) la forma del area de contacto es
similar que la relativa a la teoria Hertziana; ii) se forma una pelicula entre sélidos
indeformable y, como consecuencia, las superficies de contacto pueden considerarse
paralelas, iii) la distribucion de presiones es semejante a la de la teoria Hertziana; y iv) la
viscosidad del lubricante, en la zona de contacto, aumenta debido a la presion a la que esta
sometido el fluido.

A partir de incluir estas aproximaciones en la ecuacion de Reynolds, aplicando las
condiciones de contorno oportunas e implementando el modelo de viscosidad propuesto por
Barus, se llega a la expresion analitica original de Ertel y Grubin (Ecuacion (11.35)). En esta
expresion se relaciona el espesor de pelicula central de lubricante y los parametros que
definen el contacto de la siguiente forma:

V 8/11 ER 111
h. =2.076R,, Hlo¥en ( = eqj (11.35)
eq WN

Esta fue la primera de las ecuaciones analiticas para el calculo del espesor de pelicula fluida
(central) existente en el contacto entre sélidos en presencia de lubricante. A partir de aqui han
sido muchos los investigadores que han centrado sus esfuerzos en aportar trabajos a este
respecto.

Dowson y Higginson [Dowson, 1961] realizaron una propuesta analitica, que reproduce el
espesor de pelicula minima para contactos lineales (contacto entre dos cilindros) en
condiciones extremas de lubricacion elastohidrodindmica (Ecuacion (11.36)).

Go.eu 0.7 ]

hn‘iiLn,L = Req1.6(w (“36)
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Donde G, U y W son parametros adimensionales dependientes de la carga, velocidad,
propiedades reoldgicas y del material de los sélidos en contacto, definidos a partir de la
ecuacion (11.37).

WN

MNVent
G=2qE_, U=—&at W = .37
= ER 7 2E_ R (1137

eq " eq €q " eq

Donde a es el coeficiente viscoso de presion del fluido y Vent €s la velocidad de entrada de
fluido.

Posteriormente, Archard y Cowking [Archard, 1965] desarrollaron una formulacion analitica
para el calculo del espesor de pelicula minima, en el caso de contactos puntuales (Ecuacion
(11.38)).

AGU ™ 1
Niine = Regq 2-04(T7)4 —>A= (11.38)
W L 2Ry
3R

y

Dowson y Higginson [Dowson, 1968] modificaron su propuesta previa llegando a la siguiente
expresion:

hBL

min, L

o (11.39)

0.54y 1 0.7
=R, 2.65[&]

Hamrock y Dowson [Dowson, 1975] desarrollaron las bases teoricas para resolver,
numéricamente, el espesor de pelicula en contactos puntuales. Para ello, se ayudaron de la
propuesta de Martin en régimen hidrodindmico (Ecuacion (11.40)):

U
o = R4 7 .40

Ademas, los mismos autores [Dowson, 1976] propusieron una formulacion, que a traves del
conocimiento de la pelicula fluida en contactos lineales, se podia extrapolar a contactos
puntuales. Para ello definieron el pardmetro de “elipticidad”, k, que relaciona los radios de
curvatura equivalentes en las direcciones x e y.

hBL — hBL

'min, P min, L

[1—1.6e‘°'62k] —k=(R, /R, )2/3 (11.41)

Ese mismo afio también realizaron un propuesta para el calculo del espesor de pelicula en
contactos puntuales, en condiciones de lubricacion totalmente fluidas en vez de extremas
[Dowson, 1976]. Asimismo relacionaron ambas condiciones de lubricacion, entre si, mediante
parametros adimensionales (m y m*).

G 49 068 m-1 0.2
FL -0.68k
ht | = Req3-63(W (1-e) Mine = N (m*—l]

min, P

— hFL
- (11.42)
0.53; 1 0.67 0.25
hep = Req2.69[GW—Uj (1-0.61e°7) he', = hg;,[ m-1 j

0.067 m*_1
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Ademas de las formulaciones expuestas, muchos autores han hecho propuestas para el calculo
del espesor de pelicula fluida en régimen de lubricacion elastohidrodindmico, e incluso en
otros regimenes.

Chittenden [1985] reformuld la ecuacion de Dowson y Hamrock (Ecuacion (11.39)) para
contactos puntuales, en los que el fluido entraba por la parte de mayor semieje de la elipse.
Rahnejat y Gohar [Rahnejat, 1985], estudiando el campo de las vibraciones en rodamientos de
bolas y sus esfuerzos en réegimen hidrodinamico, desarrollaron una formulacion analitica para
el célculo del espesor de pelicula fluida, a partir de los movimientos de entrada y
estrangulamiento del fluido. Hooke [1988] desarrollé una formulacién para el calculo del
espesor minimo de pelicula en contactos puntuales en EHL, utilizando el modelo de Barus
para calcular la viscosidad. Greenwood [1988] es otro de los autores que ha propuesto
formulaciones relativas al calculo del espesor de pelicula en contactos puntuales.
Posteriormente, Hamrock [1991] presentd una formulacion del espesor central de pelicula
fluida para contactos lineales (Ecuacion (11.43)).

0.47 0.692
&j 143)

FL _
hel = Req2.922( o
La Ecuacion (11.43) se desarroll6 para condiciones de lubricacion completamente fluida, por
lo que se tomd la aproximacion de que las superficies de ambos solidos eran idealmente lisas.
Para el caso que las condiciones de lubricacion sean mixtas o extremas, el efecto de la
rugosidad no se puede omitir. Hamrock, para esta situacion, considerd un parametro corrector

(7,) que aporta el comportamiento de la rugosidad en el calculo del espesor central de
pelicula en condiciones de lubricacion mixtas.

he't =hi' (11.44)

Moes [2000] presenté una formulacion para el célculo del espesor de pelicula central, en
cualquiera de los cuatro regimenes de lubricacion. Para ello, superpuso el efecto de cuatro
ecuaciones correspondientes a los limites de cada uno de los regimenes de lubricacion. Esta
formulacién es capaz de predecir la pelicula central, en los cuatro regimenes de lubricacién,
con una precision del 90% dependiendo de ciertos parametros geométricos, de carga y
reoldgicos.

Formulaciones de fuerzas viscosas en régimen elastohidrodinamico

En el caso del régimen de lubricacion elastohidrodindmico, muchos autores se han basado en
el modelo de Kelvin-Voigt para representar el efecto del fluido en el contacto normal entre
engranajes (Ecuacion (11.45)). Debido a la deformacion entre las superficies la mayoria de
autores, que han desarrollado formulaciones analiticas a este respecto, parten de la premisa
que el contacto se produce entre dos paredes idealmente lisas y, por tanto, el espesor de
pelicula es constante. Como resultado, solo consideran el efecto del estrangulamiento del
fluido (Squeeze) en la ecuacion de Reynolds, también denominado término de Empuje. El
efecto producido por el estrangulamiento del fluido es proporcional a la velocidad de
aproximacion de ambas superficies, a la geometria de la transmisién y a las propiedades
reoldgicas del fluido.

For = Foqueee =—Co ™ -h (11.45)

ehl — ' Squeeze
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Donde el signo negativo indica que esta fuerza es positiva cuando hay acercamiento de los
perfiles (h<0).
Uno de los autores que analizé el efecto del fluido en el contacto normal entre engranajes fue
Koster [1974] a partir de la siguiente expresion:
3/2
Ry,
J (11.46)
he

CeSqqueeze _ 3\/57277b[
Donde hc es el espesor de pelicula fluida entre perfiles y # la viscosidad dindmica del fluido.

Guibault [2012], para el calculo del amortiguamiento viscoso, obtuvo previamente la
distribucion de presiones en el contacto. Realizd la integracion de la ecuacion de Reynolds y
aplico las condiciones de contorno, por las cuales la presion es nula tanto a la entrada como a
la salida del contacto (p(a) = p(—a) = 0). La fuerza normal debida al lubricante cuando hay
contacto se obtiene integrando la presion a lo largo del contacto, quedando el
amortiguamiento equivalente expresado como:
C:qQUeeze _ 877b33.3 (11.47)

hC
Otro modelo para simular el comportamiento del fluido cuando se produce acercamiento de
los perfiles de los dientes, fue el propuesto por Li [2013]. En este trabajo present6 la mejora
del modelo tribo-dindmico que habia presentado anteriormente [Li, 2010]. Considero tres
efectos en el calculo de fuerzas cuando las superficies de los sélidos son rugosas: el squeeze,
la friccion por rodadura y la friccion por deslizamiento del fluido. El amortiguamiento viscoso
lineal, debido al estrangulamiento del fluido (squeeze), lo formul6 como:

Cesqqueeze _ J’ ZE)): 3 (11.48)

Formulaciones de fuerzas viscosas en régimen hidrodindmico

Para representar el efecto del fluido en el contacto normal entre engranajes en régimen
hidrodinamico, muchos autores se han basado también en el modelo de Kelvin-Voigt. Sin
embargo, en este régimen de lubricacion, ademas del estrangulamiento del fluido alojado
entre ambas superficies, existe otro fendmeno: fisicamente, debido a que los dientes no sufren
deformacion, la entrada de fluido no se produce entre dos superficies paralelas, lo cual influye
directamente en la distribucién de presiones (denominado cufia fisica en el capitulo I1I).
Ambos efectos son proporcionales a la velocidad (velocidad de aproximacion de ambas
superficies y velocidad de entrada de fluido), a la geometria de la transmision y a las
propiedades reologicas del fluido. Este tipo de modelos tiene especial interés en aquellas
situaciones en las que se espera la separacion de los flancos y la posibilidad de contactos
intermitentes, como sucede en el traqueteo (rattle) de las transmisiones en vehiculos.

Con el objetivo de utilizar la misma nomenclatura para todas las formulaciones presentadas y
de tener en cuenta ambos fendmenos, se va a seguir la terminologia presentada en la ecuacion
(11.49).

+F

_ _ ( Entraining _ _ (~Squeeze |
I:HL =F Squeeze — Ceq Vent Ceq h (11.49)

Entraining

Donde el signo negativo en el término del estrangulamiento del fluido indica que esta fuerza
es positiva cuando hay acercamiento de los perfiles (h<0).



Alberto Diez Ibarbia 11-25

Sasaki [1962] fue uno de los primeros autores en presentar una formulacion analitica para
modelizar el comportamiento de la fuerza del contacto en este régimen de lubricacion. Lo
hizo a partir de la superposicion del efecto de entrada y el del acercamiento del fluido:

. R
C:]ntralnlng — an_eq
hc
. (11.50)
CSQUEEZG _ 3\/§R Ub( Req jyz 1_ \/§7Z-h

eq - 2 h .

: . Jg Bl

- eq -

Posteriormente, el modelo de Sasaki fue mejorado al incluir la consideracion que realizo
Martin [1916] en el término debido a la entrada de fluido.

ntrainin Re
{qut ’ =x@7bh—:} (11.51)

En la literatura [Wiegert, 2013], se ha comprobado experimentalmente que sin la parte

dindmica de la fuerza (Fsqueeze), €Sta constante pasa de tener un valor de 2 a tener uno de \/5 ,
q
por lo que la consideracion de Martin en el modelo de Sasaki es necesaria.

Rahnejat [1984, 1985] desarroll6 una propuesta para el calculo de las fuerzas normales en
régimen hidrodindmico para contactos puntuales, en condiciones iso-viscosas, Yy la
particularizé para contactos lineales [De la Cruz, 2011]. Para ello, superpuso el efecto del
estrangulamiento de fluido y el de la velocidad de entrada del fluido, obteniendo dos valores
de fuerzas independientes que al final sumo.

C Entraining — 2b7] E
eq
hC

3
CSqueeze _ 37[ b77 Req 2
eq \/E hc

- R
Ceintramlng — ZbUﬂ - )
he si h>0

si. h<0

(11.52)

CSqueeze — O

eq
Se observa, en la ecuacion (11.52), que el contacto se formula diferentemente si las superficies
se acercan o se alejan, existiendo el efecto del estrangulamiento del fluido al acercarse los

perfiles (h<0) y no al alejarse (h>0).

Bracanti, Rocca y Russo, [Brancati, 2005, 2007], [Rocca 2011] plantearon una expresion para
el célculo la fuerza normal teniendo en cuenta solo el estrangulamiento del fluido:

Entraining __
Cem™ =0

| a(a®=Rghe) /Reth+(a2Reth)2arctan[ R:hc} (11.53)

(a®+ 2R, h )2

ueeze Re
Ca =3f7b(h—qj

C
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Dado que el modelo propuesto presenta una discontinuidad cuando el espesor de pelicula
tiende a cero, los autores interpretan que una vez alcanzado un determinado valor de espesor

minimo h, =hmin la lubricacion es de tipo elastohidrodinamico. A partir de este valor de
espesor de pelicula (hmin) el amortiguamiento adopta un valor constante.

Gill-Jeong [2009] fue otro de los autores que planteo el efecto del contacto normal debido al
fluido como un amortiguamiento viscoso.

N a R 3/2 a az _Re h ,Re h
CeEntralnmg _ 37]b el eq ( q C) 2q c + arctan L
q R ( ReqNe

he a’+ ZReth)
/ (11.54)
Ry ) | (8% =Rghc )y/Rugh
Coueese _377b( ] ( ) =} arctan| —o—
hC (a2 + 2Reth) Reth

Guibault [2012] para el célculo de su propuesta también se baso en la modelizacion del efecto
del estrangulamiento del fluido en el acercamiento de los perfiles.

Entraining __
CEnmainine =

Re 2| J2a /R h 11.55
Cimee = 64/2nb W L arctan| — (11:55)
( 2hcR,,

a’+2h.R, )

Wiegert [2013] fue otro autor que realiz6 una propuesta analitica para el calculo de la fuerza
normal en régimen de lubricacién hidrodinamico. Esta propuesta estd compuesta por el efecto
de entrada de fluido y por el estrangulamiento del mismo, siguiendo la metodologia de Sasaki
[1962] y Rahnejat [1984].

. R
Ceintrammg :377bﬂ
hfr

(11.56)
X,
2N 4 2 arctan {—r]
C

R

C Squeeze __ 3 b [

W;Tm Nl hﬁJ__

En la ecuacidn (11.56) se observa que la fuerza depende de la posicion de ruptura X (donde
acaba la distribucion de presiones), del espesor de pelicula fluida en dicha posicion (hs) y en
la posicion central (hc). Para el calculo de la posicion de ruptura es necesario el uso de
métodos numeéricos (Newton-Raphson).

Con el objetivo de plantear una expresion analitica donde no sea necesario recurrir a un
método numérico, Wiegert plantea algunas formulaciones encontradas en la literatura. En la
primera de ellas (Ecuacion (11.57)) se plantea el calculo de la fuerza en régimen de lubricacion
hidrodinamico, cuando existe estrangulamiento puro del fluido.

C Entraining — 0

SQUeeze _ 3\/—7777b[ -

T/ 2 (11.57)

C
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En la segunda formulacion se tuvo en cuenta el estrangulamiento y la entrada de fluido
(Ecuacion (11.58)).

. R
Ceintralnmg — 27]b €q
hC
(11.58)
372 -16 Ra )
CSqueeze — \/E b _ &
- ( 2 j i [hc j

Wiegert, nuevamente, basandose en las formulaciones encontradas en la literatura, realiz6 dos
propuestas analiticas para el calculo de las fuerzas de contacto en régimen hidrodinamico.
Estimé que la primera (Ecuacion (11.59)) introduce un error del 2% con respecto a la
formulacién que necesita metodos numeéricos para el calculo de la posicion de ruptura
(Ecuacion (11.56)). La segunda (Ecuacién (11.60)) es susceptible de introducir hasta un 20% de
error.

ntrainin Re
C:q e = ‘/gﬂbh_q
C

. (11.59)
R 3/2 3R
Coeere :—3ﬁ rnb| — 1—Earctan P
2 he 7 h. 2V,
. R
Celzntralnmg _ \/gﬂb Cleq
hC
3/2 . (11.60)
CSQueeze — 3\/5 ﬂ_nb[ Req j 1— \/§7Th
. 2 h .
)|, Jg+@ﬁ|h|

La primera expresion, evidentemente, se supone mas precisa que la segunda, sin embargo esta
segunda expresion es interesante desde el punto de vista numérico, dado que la funcion
atan(x) podria presentar algunos problemas computacionales. A partir de las formulaciones
correspondientes a Sasaki (Ecuacion (11.50)), Sasaki corregida con el factor de Martin
(Ecuacion (11.51)) y la de Rahnejat (Ecuacién (11.52)), Wiegert realizé una comparativa con
sus dos propuestas (Ecuaciones (11.59) y (11.60)) en régimen dinamico. Implemento las cinco
formulaciones para un oscilador de 1 grado de libertad. Concluyé que el comportamiento
dindmico de sus dos propuestas y la de Sasaki corregida son muy similares, no siendo asi con
las otras dos formulaciones (Sasaki y Gohar). La razén de estos comportamientos es que las
formulaciones parten de condiciones de contorno diferentes (Swift-Stieber en sus propuestas y
Half-Somerfeld en el caso de Sasaki y Gohar). Ademas plantea la posibilidad de extender esta
formulacién, en principio véalida solo para régimen hidrodinamico, a la lubricacion
elastohidrodindmica. Lo consigui6 incorporando un sistema muelle-amortiguador en paralelo
con el relativo a la hidrodindmica. Este sistema muelle-amortiguador es el encargado de
implementar el comportamiento estructural de los cuerpos, mediante la inclusion de
deformaciones de tipo Hertziano con amortiguamiento histerético (modelo Kelvin-Voigt o
Hunt-Crossley).
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11.2.3.3.2. Esfuerzos tangenciales

Se denomina friccion a la resistencia que existe al movimiento relativo entre dos elementos o
superficies en contacto. Hay dos tipos de friccion dependiendo del movimiento relativo entre
superficies: de deslizamiento y la rodadura. Ademas, la existencia de lubricante puede
modificar en gran medida la hipétesis de rozamiento. Por esta razén, para el analisis de la
friccion es necesario discriminar por movimiento relativo y por tipo de contacto:

e Friccion por deslizamiento

0 Friccidn seca (deslizamiento entre sélidos)

o0 Friccidn fluida (deslizamiento entre capas de fluido)
e Friccion por rodadura

0 Rodadura debida a la deformacion de los perfiles

0 Rodadura debida al fluido

Fo. =F2 . +FY .
Feric = FSIiding +Foon = e S":mg VS“dmg (11.61)
Foot =2 +F

Roll Roll Roll

Friccion por deslizamiento

La friccidn por deslizamiento es un fendmeno disipativo, que existe cuando dos superficies en
contacto deslizan entre si. Debido a que los engranajes son de perfil de evolvente, esta
velocidad de deslizamiento es perpendicular a la linea de engrane, como se presenta en la
Figura I1-2. En esta figura se muestra la velocidad de cada uno de los perfiles en contacto en
la direccidn de la linea de transmisién y en su perpendicular, asi como la cinematica necesaria
para la comprension de esta seccion. Donde i se corresponde con el contacto i-ésimo, el color
rojo se corresponde con las velocidades del engranaje 1 y el azul con las del engranaje 2.

Linea de transmision/
\Linea de engrane

VSIiding, i=U2,i-U1,i

Veoni=(Uzitusi)/2

Figura 11-2 Esquema de la cinematica en los puntos de contacto
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Diversos autores han corroborado, experimentalmente, la importancia del rozamiento como
excitacion de fendmenos dinamicos en direccion perpendicular a la linea de engrane. En este
sentido, Rebbechi [1996] analizd la friccion de una transmision de engranajes rectos y
comparé su modelo con el de Benedict [1961]. El objetivo era determinar la influencia de la
friccion en la dinamica del engranaje. Hochmann y Houser [Hochmann, 2000] observaron que
la magnitud de los desplazamientos en la direccion perpendicular puede ser varias veces
superior al desplazamiento en la direccion de la linea de transmision. Velex y Cahouet [Velex,
2000] analizaron la importancia de las fuerzas de rozamiento en el caso de bajas y medias
velocidades, mediante el registro experimental de los esfuerzos en los apoyos. Margues
[2015] analiz6 el efecto de la friccidn en el reparto de carga en régimen cuasi-estatico. Este
autor observd una dispersion en el reparto de carga entre el caso sin rozamiento y el caso con
coeficiente de friccion constante, tanto en la zona de contacto doble como simple.

Existen varias formas de modelizar este fendmeno disipativo:

e Modelo de Coulomb: la friccion se simula como una fuerza tangencial opuesta al
movimiento relativo, de valor igual a una porcion de la fuerza normal entre superficies
en contacto.

e Modelo estadistico: la friccion se obtiene a partir del analisis de la topografia de las
superficies en contacto, superponiendo la friccién debida al fluido y la debida al
contacto entre las asperezas.

e Integracion de la tension tangencial: la friccion se calcula a partir de la integracion de
la tension tangencial en el &rea de contacto.

Modelo de Coulomb

A traveés de este modelo, la friccion por deslizamiento se formula como una fuerza tangencial
opuesta al movimiento relativo de valor igual a una fraccion de la fuerza normal que actla
entre ambas superficies (Ecuacion (11.62)).

=

b
Sliding = I

Sliding T Fsvnding = uky (11.62)

Este factor de proporcionalidad entre la fuerza normal y la tangencial es lo que se denomina
coeficiente de friccion (u). A lo largo de afios se ha formulado una gran cantidad de
coeficientes de friccion, obtenidos mediante estudios experimentales aplicados a diferentes
materiales, rugosidades y lubricantes. Sin embargo, el hecho de introducir el modelo de
Coulomb genera una serie de inconvenientes numéricos, relacionados con la velocidad de
deslizamiento nula en el punto primitivo. En el caso de engranajes con perfil de evolvente,
supone que el sentido de la velocidad de deslizamiento entre perfiles experimente un cambio
en esta region, que provoca el valor nulo del coeficiente de rozamiento en este punto. Desde
el punto de vista de la integracion numérica de las ecuaciones del movimiento, este hecho
implica una discontinuidad que tiene consecuencias en el esfuerzo computacional y que debe
ser abordada adecuadamente para evitar una excesiva ralentizacion del modelo resultante.

Muchas aportaciones, la mayor parte basadas en resultados experimentales, han tratado de
explicar el comportamiento del coeficiente de rozamiento, asi como su influencia en el
comportamiento global de la trasmision. De aqui el interés de estudiar este parametro,
decisivo, en el comportamiento dindmico del sistema. A continuacion se presentaran
formulaciones de interés, de coeficiente de friccion, asi como estudios fundamentados en su
andlisis.
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Uno de los primeros autores que trabajo en este aspecto fue Misharin [1958], quien propuso la
siguiente formulacion de coeficiente variable:

oz VSIiding Ve €[0.4,1.3]
Vegv) =P =F, /A, 225kg/cm’ (11.63)
1 <[0.02,0.08]

liding

11=0.325(V,

Donde Vsiidging €S la velocidad de deslizamiento, Vron la velocidad de rodadura, v la viscosidad
cinematica (5/p), P la presion de contacto, Fn la fuerza normal, Acont €l &rea de contacto y | el
coeficiente de friccion.

Posteriormente, O’Donoghue y Cameron [O’Donoghue, 1960] propusieron la siguiente
formulacidn de coeficiente de friccion, en las unidades del sistema britanico:

R, :uin
(Ra+22) u u vepy2\t o A r

1=0.6 T (77 8Vsnding 3\/R0II Req ) - VSIiding’VRoII rin/s (11.64)
R, :in

eq
Donde Ra es la rugosidad media de los perfiles en contacto.

Otros autores que realizaron una propuesta de coeficiente de friccibn en presencia de
lubricante fueron Drozdov y Gavrikov [Drozdov, 1961], formulada en la expresion:

-1 Vsiiging <15-Vean €[3,20]
1= 08V Wiy +Veqy +134 || v <[4,500] (11.65)
-3 -2
w =047-1.3-10°P, -4.10%y P <[0.4,2]GPa

Benedict y Kelley [Bendict, 1961] desarrollaron una formulacion basada en la friccion en el
contacto seco, a partir del angulo de presion (¢) y las velocidades de deslizamiento y
rodadura. Su aplicacion es limitada dado que actualmente la mayoria de transmisiones son
lubricadas.

14.83 ] 0166)

cos(o, )VSIidingVRoII ?

Niemann [1983] propuso una formulacion de coeficiente de friccion medio a lo largo de todo
el ciclo de engrane:

u=0.0127 Iogm(

0.2
I:N

u =0.048 _ b n %R SV = ., sin(e) (11.67)

V.

schPo,

Donde Vipiteh €S la velocidad tangencial en el punto primitivo, b es el ancho de cara y poeq €s el
radio de curvatura equivalente en el punto primitivo.

En esta misma linea se encuentra el coeficiente de friccion medio propuesto por la norma ISO
6336-4 [1SO6336, 1996], la cual se expresa como:

025
y =0.143| e (169
Ve bpoeq
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lida [1985] desarrollo un coeficiente de rozamiento en funcion de la velocidad relativa de
deslizamiento, con un modelo discontinuo definido por dos tramos rectilineos. El primero, de
pendiente positiva, pasa por el origen y el segundo, con pendiente negativa, se inicia en un
valor dado de la velocidad de deslizamiento. La interseccion de dichos tramos se produce en
el punto de coeficiente de rozamiento maximo, cuya magnitud se obtiene a partir de:

s
U=C [—bﬂVRO" j (11.69)
I:N

Lin, Huston y Coy [Lin, 1988b] elaboraron un modelo torsional que incluia momentos
resistentes debidos al rozamiento como consecuencia del deslizamiento relativo entre perfiles
de dientes. Los autores hicieron dos propuestas de coeficiente de friccion, a consecuencia de
la falta de consenso en cuanto a la formulacion més adecuada. La primera, atribuida a
Buckingham y utilizada por Pimsarn [2005a, 2005b], da el valor del coeficiente de
rozamiento en funcion de la velocidad relativa de deslizamiento entre perfiles (in/s) segun la

expresion:
4 =0.05e %2519 10,002, Vgjing (11.70)

La segunda alternativa (Ecuacion (11.71)), propuesta por Benedict y Kelley, utiliza otros
parametros para calcular el valor del coeficiente de friccién: la magnitud de la carga aplicada
(Ib), el ancho de cara de la rueda (in), la viscosidad del lubricante (Ib s/in) y la velocidad de
rodadura (in/s).

(1.71)

4 =0.0127log,, &F’“Z
77Vsnding bVean

Posteriormente, Bartz [1989] calculd el coeficiente medio para todo el ciclo de engrane,
incluyendo los parametros correspondientes al punto primitivo en la expresion:

F R 0.25
U, = 0.12{L] (11.72)
ViR,

ent

Vaishya y Houser [Vaishya, 2000, 2001a, 2001b, 2003] expusieron que en el célculo del
coeficiente de rozamiento era necesario tener en cuenta el régimen de lubricacion. Para
determinar el régimen de lubricacion a considerar, analizaron el parametro de Stribeck .
Segun sus estimaciones, para el rango de trabajo considerado, el valor de dicho factor era de
1.06, pudiendo incluso ser menor para cargas mayores o velocidades menores. De todo esto
concluyeron que no era posible aplicar una formulacion basada, exclusivamente, en la
consideracion de régimen elastohidrodinamico en condiciones de lubricacion completamente
fluidas. En este trabajo describieron tres formulaciones alternativas, validas en condiciones de
lubricacion mixtas. Tras contrastarlas con resultados experimentales concluyeron que la
formulacion de Kelley y Lemanski (Ecuacion (11.73)) era la que mejor se ajustaba a los
resultados en el caso de lubricantes de viscosidad elevada, no proporcionando, para valores de
viscosidad baja, ninguna de las formulaciones resultados satisfactorios.

3.5-10°F 7,

U= 0.0099%I0g10

2
1- 4—; 772Vsnding bvtz (,001 + P, )

(11.73)
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Donde V: es la velocidad tangencial, # y #ret las viscosidades dinamicas del fluido y de
referencia respectivamente. Los autores incorporaron esta y otras formulaciones en un modelo
dindmico, revelando que existia una diferencia de comportamiento de los coeficientes de
rozamiento a lo largo del ciclo de engrane. Sin embargo, esta variacion no implicaba cambios
significativos en el comportamiento dinamico de la transmisién, concluyendo que utilizar un
coeficiente de friccion constante a lo largo del ciclo es suficientemente preciso para la mayor
parte de los andlisis dindmicos [Vaishya, 2003].

Velex [2000] estudié la influencia de la friccidén en engranajes rectos y helicoidales a través
de un modelo dindmico tridimensional basado en el MEF. Para la definicion de las fuerzas de
friccion empled un coeficiente de friccion constante y las formulaciones de Benedict y Kelley
(Ecuacion (11.71)) y Kelley y Lemanski (Ecuacion (11.73)), llegando a una conclusion
semejante a la de Vaishya [2003]. Segun estos autores parecia que la forma exacta del
coeficiente de rozamiento era de importancia secundaria y que la respuesta dinamica venia
determinada por el cambio de la direccion de la fuerza de friccion en el punto primitivo.

Doleschel [2002] calculé el coeficiente de friccion medio a partir de la combinacion de la
friccion seca y fluida mediante una funcion de ponderacion (f2).
l 2
f =1- 1——) Si A<2
i =t Tt A=) > 7 ( 2
f, =1 SiA>2

(11.74)

Para el calculo de los coeficientes de friccion (u=™ y 1) utilizé coeficientes de friccion de

referencia, calculados experimentalmente (superindice R).

Ayl Bene YEHL
eHL _ . EHLR| P Vzc n
Hy = Hp — V— i
Pr R,EHL TR EHL aEHL,ﬂEHL,yEHL,_) Calculo

ane Poc ape Y Poc experimental
oc _ . ocr| Py Vzc
:um _Ium _ v,
Pz} Vaoc

(11.75)

Donde pn Yy pr son las presiones Hertziana maxima y de referencia respectivamente.

Posteriormente, Xu [2005] presenté una formulacion de coeficiente de friccion variable,
calculada a partir de la correlacion del modelo con resultados experimentales. Los ensayos
experimentales se realizaron en condiciones de lubricacion complemente fluidas (EHL).

u(0)=e' IR SR> Ve "Nait” o, (11.76)

SR es el parametro que relaciona la velocidad de deslizamiento con la de rodadura
(Vsliding/Vent), Py la presion Hertziana maxima en GPa 'y f (SR, Py, n,i1, R;) Se obtiene de la
siguiente expresion:

f (SR, Ry, 7751, R, ) = by +D, [SR|P, logy (77, ) +bye %200 1 e (1.77)

Donde el vector de constantes b, se ha calculado a partir de regresion lineal y tiene un valor
(-8.916465, 1.03303, 1.036077, -0.354068, 2.812084, -0.100601, 0.752755, -0.390958,
0.620305).
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Martins [2006] mejoré el modelo propuesto por Niemann (Ecuacion (11.67)) para el célculo
del coeficiente de friccion medio. Incorpor6 un pardmetro que define el comportamiento del
lubricante (XL).

0.2

Vic = 2thitch sin(e;)

77—0.05 R:.ZS X ) N F
o

R
b -d
- TN] y d =0.0651

4, =0.048 (11.78)

Vic Ao,

He [2007a, 2007b, 2007c, 2008] analiz6 el efecto del coeficiente de friccion y el efecto de los
rebajes de la punta del diente en la rigidez y el error de transmision con su modelo dindmico
de 6 g.d.l. Para ello implementd cuatro formulaciones de coeficiente de friccion distintas: i)
constante; ii) condiciones mixtas de EHL (Benedict y Kelley); ii) condiciones completamente
fluidas de EHL (formulacién de Xu); y iv) funcién tipo arco tangente. Analiz6 el impacto del
coeficiente de friccion en el comportamiento dinamico. Llegando a la conclusion de que las
diferencias en el coeficiente de friccion no tienen apenas influencia en el comportamiento
dindmico. Ademas, propuso una formulacion de coeficiente de rozamiento compuesta con
varios modelos, existentes en la literatura, segun el tipo de régimen de lubricacion.

Las conclusiones anteriores, justifican la utilizacion de formulaciones que simplifican el
calculo de la fuerza de friccidn, y que emplean la mayor parte de los modelos dindmicos. En
general, puede partirse de una estimacion del valor promedio del coeficiente de rozamiento,
considerando Unicamente un modelo cinematico y aplicando alguna de las formulaciones
disponibles [He, 2007a]. Una vez conocido el coeficiente de rozamiento medio, la fuerza de
rozamiento puede obtenerse mediante una expresion del tipo [Vedmar, 2003], [Velex, 2000,
2002]:

| Slldlng

|\/Slld|ng

Donde Vsiidging €S la velocidad relativa entre perfiles en contacto. En ocasiones esta relacion se
expresa en forma escalar teniendo en cuenta que la fuerza de rozamiento actta en la direccion
perpendicular al plano de transmision [Vaishya, 2001a, 2001b], [Gunda, 2003], [He, 2007a]:

(11.79)

1 x>0
F., =—1,F\ S|gn( re,Emva) —sign(x) =<0 x=0 (11.80)
-1 x<0

De esta forma se evita la singularidad de la expresion anterior cuando la velocidad relativa es
nula. Otra préactica muy habitual es aproximar la funcién sign mediante alguna funcién
continua, para evitar problemas durante la integracion de las ecuaciones dinamicas [Vaishya,
2003]. Una buena descripcion de las diversas alternativas, la encontramos en los trabajos de
Flores [2004] o Cheli [2006].

Kahraman [2007] para el céalculo de la friccion incluyé un modelo de Coulomb, cuyo
coeficiente de friccion fue el desarrollado por Xu [2005] (Ecuacion (11.76)) en su modelo de 6
g.d.l.

Fotiding = bJ-T(X) dx = bJ- {V(X) U;](—Xl;z + Hs p(X)} dx = 21, Fy (11.81)
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Feng [2011], en su trabajo sobre engranajes hipoidales, introdujo, mediante el planteamiento
de Doleschel [2002] expuesto anteriormente, un modelo de coeficiente de friccién en
condiciones mixtas de lubricacion. A partir del procedimiento de calculo de la potencia de
pérdidas de friccion, llegd a la siguiente expresion para calcular el coeficiente de friccion de
cada elemento finito i del perfil:

Castroetal. f, =0.821°%

,UiML = ﬂiEHL ( f; )1'2 + ﬂiBL 1-f)- 1.211%% (11.82)
Zhuetal. f, =————r
1+0.374~

Las funciones de ponderacion que utilizar son las propuestas por Castro y Seabra [Castro,
2007] y Zhu y Hu [Zhu, 2001], dependientes del parametro de Stribeck y que se presentan en
la Figura I1-3 junto con la correspondiente a Doleschel (Ecuacion (11.74)).

1.4

Castro et al.

12} Zhu et al. |
: Doleschel

0 1 1 1 1
0 0.5 1 15 2 2.5

Figura 11-3 Funciones de ponderacion elaboradas por Castro et al., Zhu et al. y Doleschel

A partir de un valor del coeficiente de Stribeck A, concretamente 2, segun estos autores, se
deja de estar en condiciones de lubricacion mixtas, pasando a tener Gnicamente el término
correspondiente a condiciones de lubricacion completamente fluidas. Los autores utilizan
estas funciones de ponderacion cuando el parametro de Stribeck toma un valor entre 0.36 y 2.

Ademas de las funciones de ponderacion, también es necesario definir una formulacion de
coeficiente de friccion en condiciones de lubricacion totalmente fluidas (u£"L) y otra en
condiciones extremas (u5%). La primera se incorporé mediante la formulacion de Xu et al.
(Ecuacion (11.76)), mientras que para la segunda se utilizo el enfoque propuesto por
Greenwood y Williamson [Greenwood, 1966, 1972], el cual plantea la integracion de la
tension tangencial en todo el area de contacto de las asperezas (N es el nUmero de asperezas).
Como la friccion se puede incluir partiendo del modelo de Coulomb, el coeficiente de friccion
en condiciones de lubricacion extremas, se puede obtener como:

N
N
BL  _ ZJ.J- T contas dp\:ontas
I:Sliding - Z I J. Tcontaspdpkontasp BL i=1 Avontasp P P
i=1 ontasp /u =
F BL
N

(11.83)

BL _  BLEBL
FSIiding_:u Fy
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Donde F.* esta determinado por el enfoque propuesto por el modelo estadistico de Greewood
y Williamson [Greenwood, 1966, 1972] expuesto en la Ecuacion (11.84).

Feng también plantea la posibilidad de utilizar un coeficiente de friccion en lubricacion
extrema (uBL) calculado empiricamente, en concreto, propone el uso de los valores, entre 0.07
y 0.15, obtenidos empiricamente por Castro y Seabra [Castro, 2007], dependiendo de las
propiedades reoldgicas del lubricante y de la rugosidad de la superficie de contacto.
Posteriormente, los mismos autores [Brandao, 2012] han presentado las curvas de Stribeck
para cinco aceites en condiciones de lubricacion mixtas y extremas para diferentes
temperaturas, fuerzas normales y relacion de velocidades de deslizamiento y rodadura. Su
finalidad es proporcionar datos precisos para la utilizacion de este tipo de modelos.

Modelo Estadistico

Todas las expresiones presentadas hasta este punto, se fundamentan en la utilizacion del
modelo de Coulomb. Sin embargo, con las nuevas técnicas para el conocimiento de la
topografia de las superficies en contacto y el creciente conocimiento de la lubricacién en el
contacto, el modelo para definir el comportamiento de la friccién entre superficies ha
evolucionado.

Greewood y Williamson [Greenwood, 1966, 1972] propusieron un modelo de célculo de la
fuerza normal a partir del contacto entre asperezas mediante la siguiente expresion:

R 1 (=
R f 5, == (s
K e %_> % \/27["‘1(

Donde Ra es la rugosidad media de las superficies, {"la densidad de asperezas y « el radio de
curvatura medio de las asperezas.

F, = %nga 2)"e " ds (11.84)

Greenwood y Tripp [Greenwood, 1970] presentaron un modelo donde las fuerzas de friccion
por deslizamiento se dividen en dos términos (Ecuacion (11.61)): la friccidn seca ( SIIdIng) y la

friccion fluida ( Fgjg, )-

La formulacion del primer término ( Slldlng) viene determinada por la tension tangencial de

Eyring (7o), el area efectiva donde hay contacto entre asperezas (4A.), el coeficiente de presion
de la tension tangencial (&) y la carga soportada por las asperezas (We). El area efectiva donde
hay contacto entre asperezas y la carga soportada por las asperezas se determina mediante la
ecuacion (11.85). Estos parametros vienen definidos por variables experimentales ({; x, Ray 1)
obtenidos a través del andlisis de los perfiles de los dientes con microscopio éptico y
funciones estadisticas (f; Y fs,2)-

A =7%(¢xR,) Af,A
ding = ToA +EW, — X (11.85)
Fars = W, = 8[ 7(LxR,) \/EE Af. 2
K

El coeficiente de presion de la tension tangencial limite para interaccion directa entre
asperezas (&) es aproximadamente 0.17 [Teodorescu, 2003]. Las funciones estadisticas son las
propuestas por Teodorescu [2003] y las determiné asumiendo que la distribucion de asperezas
era gaussiana (Ecuaciones (11.86) y (11.87)).



11-36 Capitulo I1: Estado del conocimiento

f, =—0.00184° +0.02811* —0.17284° + 0.52581% — 0.80434 + 0.5003 (11.86)
f.,, =—0.00461° +0.05741* —0.29584° +0.78444° —1.07761 + 0.6167 (11.87)

Para la formulacion del segundo término ( Fgq,, ), se debe calcular la tension tangencial del

fluido (7,,) y multiplicarla por el area efectiva del contacto en la que existe fluido atrapado.

Esta area se determina mediante la resta del area efectiva donde hay contacto entre asperezas
(Ae) y el area total de contacto (A) (Ecuacion (11.88)).

S\Iliding:TXZ(A_'%):H(UZ_U:L)(A_A;) (||.88)

h

Behesti [2013] desarroll6 un modelo, en condiciones de lubricacion mixtas, para el clculo de
la fuerza de contacto a partir de la presion en el contacto entre asperezas y en el fluido. Para
calcular la presion en el contacto de las asperezas, se basa en el modelo de Kogut [2003],
quien analiz6 el contacto seco de dos superficies rugosas, bajo la aproximacion de
distribucion Gaussiana de las asperezas. Manoylov [2013] propuso un modelo de contacto
seco para el célculo de la friccion y desgaste debido a las asperezas, similar al de Behesti.

Integracion de la tension tangencial

Otra alternativa al modelo estadistico, en el caso de contactos fluidos, es la integracion de la
tension tangencial, aplicada a fluidos Newtonianos, en perfiles idealmente lisos o rugosos.

Li y Kahraman [Li, 2010] presentaron un modelo, para calcular la friccion por deslizamiento,
en el que se distingue el area donde existe contacto directo y en el que hay fluido atrapado
entre superficies (Ecuacion (11.89)).

FSIiding = bj {V(X) % + 4 p(X)} dx (11.89)

Friccién por rodadura

Este tipo de friccion estd presente cuando existe movimiento relativo de rodadura entre dos
superficies en contacto. La mayoria de autores que estudian la eficiencia en transmisiones por
engranajes ignoran este efecto, por ser un orden de magnitud menor al correspondiente a la
friccion por deslizamiento [Li, 2007]. Sin embargo, hay autores que afirman que,
dependiendo del régimen de funcionamiento de la transmision, este fendmeno puede ser
importante desde el punto de vista de la eficiencia [Ghosh, 2015]. Por esta razon, se va a
analizar este término que, dependiendo del tipo de contacto y régimen de lubricacion, a su vez
se puede formular a partir de la superposicién de la rodadura debida a la deformacion de los
perfiles y a la del fluido.
Fean = Faon + Fa (11.90)

Rol Roll
Rodadura debida a la deformacion de los perfiles

La distribucién de presiones, en un contacto en el que existe movimiento de rodadura entre
los perfiles, cambia respecto al caso en el que la carga es estatica o el movimiento es de
acercamiento / alejamiento. La teoria de contacto mecénico propone una distribucion de
presiones parabolica, y simetrica respecto del punto de contacto, cuando la carga es estatica o
existe movimiento de acercamiento. Esto no se cumple para el caso en el que los perfiles
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ruedan entre si. Esto resulta en que la localizacion de la resultante de la distribucion de
presiones propuesta por la teoria de Hertz, es coincidente con el centro geométrico del
contacto, mientras que en el caso con rodadura, la resultante esta desplazada respecto a dicho
punto. Por esta razon, uno de los modelos més utilizados, para implementar la friccion por
rodadura, es el que aplica la ley de Coulomb-Amontons, que traslada la resultante al punto de

contacto, como una fuerza resultante y un momento resistente a la rodadura (T, ). El par para

vencer la resistencia a la rodadura viene descrito a través de la fuerza normal (resultante de la
distribucion de presiones) y el coeficiente de resistencia a la rodadura (Cr), el cual es igual a
la distancia que la fuerza normal se ha trasladado (Ecuacion (11.91)).

Teon = FyCr (11.91)

Una variante del método es aproximar este coeficiente de rodadura, como la multiplicacion
del semi-ancho del contacto Hertziano a por un coeficiente (¢ ), el cual depende de las

propiedades de los materiales, entre otros parametros.
Teon = Fysa (11.92)

Ghosh [2015], uno de los autores que utiliza este modelo, propuso que el valor de este factor,
en el caso de rodadura en condiciones de contacto seco, se aproxime a 0.3 (¢ =0.3). En la

practica, el par para vencer la rodadura se modeliza como una fuerza ficticia en la direccion
tangencial. Por lo que la fuerza de friccion por rodadura debida a la deformacion de los
perfiles es dependiente del radio base del engranaje:

Fo = Teon (11.93)

Po
Estos dos modelos estan fundamentados en el contacto directo (seco) entre perfiles y, ademas,
estdn sujetos a la existencia de deformaciones en dichos perfiles. En la lubricacion
hidrodinamica, donde no existe deformacion de los cuerpos en contacto, este fendbmeno no
tendra ningun impacto, mientras que en el caso de la EHL se debe considerar.

Rodadura debida al fluido

Este fendmeno disipativo se produce cuando dos cuerpos, en ambiente fluido, tienen
movimiento relativo de rodadura entre ellos. Como consecuencia, se produce una tension
proporcional a la distancia entre perfiles y a la distribucion de presiones normales en el fluido.

Crook [1963] propuso un modelo para determinar la fuerza de friccién por rodadura entre dos
cilindros en régimen elastohidrodindmico (Ecuacion (11.94)).

Foyy = Foy + Fa, =Chb —C, =9-10"N /m? (11.94)
Donde h es el espesor de pelicula y b el ancho de cara.

Posteriormente, Anderson [1980c], presentd su propuesta, que esta basada en la utilizacion de
un factor de reduccion térmica (¢ ):

 1-132(R/E,)(L)
Feon = Chgb — _1+0.213(1+2.238R°'83)(L*)0'64 aT K, (11.95)
C.=9-10‘N /m?
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Donde L* es el parametro de carga térmica, Ks la conductividad térmica del fluido, Py la
presion hertziana maximay Vron la velocidad de rodadura.

Wu [1991] propuso una formulacion, para el calculo de las fuerzas de rodadura entre fluidos,
en condiciones isotermas (Ecuacion (11.96)). Ademas, considerd su aplicacion a condiciones
no isotermas, mediante el coeficiente de reduccion térmica presentado en la Ecuacion (11.95).

0.658 F 0.0126 R
an(u, +u
Foorl = ¢|:R'§‘I’Itefm N FR'(jﬂtefm =4.318 M _ N _*ea (11.96)
- E.R a

eq eq
Siendo « el coeficiente de presidn-viscosidad del fluido.

Otra propuesta basada en analisis experimental es la de Ghosh [2015], quien, a partir del
modelo mostrado en la ecuacion (11.92), propuso tener en cuenta el efecto de la rodadura
debida de la deformacién de los perfiles y el de la rodadura debido al lubricante (EHL),
mediante la definicion del valor ¢ =0.7.

T
F - RoII_)TR()”:O.7.FNa (1.97)

Roll
0

Li y Kahraman [Li, 2010] implementaron la friccién por rodadura del fluido a travées de la
formulacién analitica de Goksen [1978]:
4.318(GU )8y 00126 Reg

Fron = (11.98)
(04

Los autores incorporaron una serie de mejores a su modelo tribo-dindmico [Li, 2013], entre
ellas, el célculo las fuerzas de rodadura mediante la integracion de la tension tangencial en
ambiente fluido:
h(x) o
Roll = bf——(z )a—sdx (11.99)

11.2.3.3.3. Esfuerzos por arrastre de fluido

Ademas de las pérdidas dependientes de la carga, como son las de friccion por deslizamiento
y por rodadura, las pérdidas por histéresis y las debidas al estrangulamiento del fluido, existen
pérdidas que no dependen de ella. Este tipo de péerdidas son, generalmente, dependientes de la
velocidad de rotacién, de parametros geométricos y de las propiedades del fluido. Dentro de
este grupo, se encuentran las pérdidas por arrastre de fluido, que, dependiendo del fluido con
el que estén en contacto, se suelen diferenciar en dos tipos:

e Pérdidas por arrastre del lubricante (Churning losses)
e Pérdidas aerodindmicas (Windage losses)

A continuacion se mostrara la revision de modelos para el calculo de los esfuerzos de arrastre
de fluido en transmisiones por engranajes. Esta revision centrard en formulaciones analiticas,
dado que la implementacion de técnicas numericas y herramientas Computer Fluid Dynamics
(CFD), basadas en la dinamica de fluidos, es inabordable con la integracién de las
formulaciones dinamicas. Aunque, cabe destacar que, hay autores que han utilizado estas
herramientas computacionales para comprender el comportamiento del fluido en régimen
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dindmico y su efecto en las pérdidas de transmisiones por engranajes (Farrall [2005], Rapley
[2005, 2007], Al-Shibl [2007], Marchasse [2011, 2012] y Pallas [2013] entre otros).

La mayor parte de modelos analiticos simulan estas pérdidas mediante un amortiguamiento
torsional equivalente, que, a su vez, se puede calcular a partir de la superposicion de los dos
fendmenos comentados (Ecuacion (11.100)).

Parrasre = P +P = Céqu (11.100)

churning windage

La mayoria de autores realizan la superposicion de ambos, aunque también hay autores que
consideran que es un anico fenémeno debido a la mezcla de ambos fluidos.

Figura 11-4 Esquema del modelo de pérdidas por arrastre fluido

Pérdidas por arrastre de lubricante

Terekhov [1975] es pionero en la modelizacion del arrastre de fluido de engranajes
sumergidos en lubricante. Incorpord su comportamiento a través de un amortiguamiento
viscoso torsional, localizado en el centro de rotacion de cada uno de los engranajes en
contacto con el fluido, mediante las expresiones:

t ; t .
I:)churning = Ceqchurning 02 - Ceq churning = CmpebR:q (1.101)
2
b V2 h V3 Vv Wy Re = oR dOI‘Ide V= Q
C.o=w,|— | |=2| |[-2| R"FE" > v P (11.102)
Req Req Voilo F _02_R
"

Tabla 11-1 Valores de las constantes para diferentes valores de Reynolds propuestos por Terekhov [1975]

(2 Y, Y3 Py Y5 23

Re<2250 y Re*¢Fr?%>8.7x103 4.57 -0.4 1.5 1.5 -0.6 -0.25
Re<2250 y Re?¢Fr%25<8.7x103 2.36 -0.17 1.5 -0.73 0.6 -0.25
2250<Re<36000 0.373  -0.124 1.5 -0.567 0.3 -0.25
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Donde Pchuming €S la potencia de pérdidas por arrastre de lubricante, Céqchuming el

amortiguamiento torsional equivalente, & el angulo de rotacion, Cn el amortiguamiento
torsional adimensional equivalente, hi la altura de fluido, Voil el volumen de lubricante, Re es
el nimero de Reynolds, Fr es el numero de Froude, g la aceleracion de la gravedad, v es la
viscosidad cinematica y p es la densidad.

C!

churning |

Figura I11-5 Esquema pérdidas por arrastre de lubricante

Lauster [1983], siguiendo el mismo modelo presentado previamente por Terekhov, realiz6 su
propuesta aplicada a transmisiones de camiones.

b -0.4 h 15 V 0.5
C, = 2.95(—} {L“} (L"J R, PFE Y (11.103)
Req Req VoiI0

Boness [1989], como principal novedad respecto a sus predecesores, incorporo el término
relativo al area sumergida, S.
1 .

t _ 4 3

onring ~ 9 C,p0SR;, (11.104)
Siguiendo la misma nomenclatura que la utilizada en la expresion de Terekhov (Ecuacion
(11.102)), la Tabla 11-2 presenta los valores que propuso Boness, para el célculo del
amortiguamiento equivalente adimensional Cp.

Tabla 11-2 Valores de las constantes para diferentes valores de Reynolds propuestos por Boness [1989]

L21 L2 Y3 L2 ¥s  YPe

Re<2000 20 0 0 0 -1 0
2250<Re<10’ 8.6x104 0 0 0 1/3 0
Re>10° 5x108 0 0 0 2 0

Changenet y Velex [Changenet, 2006] presentaron un modelo de amortiguamiento viscoso
torsional que también depende de la superficie sumergida (S), calculada mediante la
superposicion de las areas laterales y de los dientes en contacto con el fluido:

1 SIateral = Rezq (Zﬂ _Sm(zﬂ))
t _ = ] 3 _
eQChurning - 2 CmIOeSReq donde S = SIateral + Sdiente - S _ 2Reqbﬂi n ZZ,BirEO”b) (“.105)
77 CoS(@,

diente
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La superficie de contacto depende, a su vez, del &ngulo de inmersidn del engranaje (B;), asi
como de otros parametros mostrados en la Figura I1-5: la altura del fluido (h,;;), el &ngulo de
presion (¢) y el numero de dientes (z).

El amortiguamiento adimensional del fluido, C,,, depende de las propiedades del fluido,
implicitas en los niameros adimensionales de Reynolds y de Froude (Ecuacién (11.106)), asi
como de las constantes obtenidas empiricamente mostradas en la Tabla I1-3.

Vs

V2 V3 .

_ _ R, b

Cm =y, b h0|I V0|I - Re'//5 Fr'//s y Rec — eq (||.106)
2Ry ) (2Rq) | (2R,) v

Tabla 11-3 Valores de las constantes para diferentes valores de Reynolds propuestos por Changenet [2006]

(2 Y, Y3 Py Y5 Yo

Rec<6000 1.366 0 0.45 0.1 -0.21 -0.6
Rec>9000 3.644 0.85 0.1 -0.35 0 -0.88

Los autores, posteriormente [Changenet, 2011], pormenorizaron el amortiguamiento
adimensional dependiendo de las propiedades del régimen del fluido. C,, adopta dos
formulaciones, en funcién de un pardmetro que simula la aceleraciéon de deformacion y =
62(Rbm)*/3:

Siy < 750 m/s?

Yy

4] U&]
C.=w b Ny, Vo = R.°F'" (11.107)
Ra ) (2R ) | (2R,)

Tabla 11-4 Valores de las constantes para diferentes valores de Reynolds propuestos por Changenet [2011]

Y1 Y, Y3 Y Y5 P

Rec<4000 1.366 0.21 0.45 0.1 -0.21 -0.6
Rec>4000 0.239 0.21 0.45 0.1 0 -0.6

Sij > 1250 m/s?

Vs

Vo L&}
Cm:%( b ] {hoi'J Vo 5| RSFR” (11.108)
2R, ) (2R ) ((2R,)

Tabla 11-5 Valores de las constantes para diferentes valores de Reynolds propuestos por Changenet [2011]

L21 Y2 Y3 Yy Ps P

Rec<4000 20.797 0.85 0.1 -0.35 -0.21 -0.88
Rec>4000 3.644 0.85 0.1 -0.35 0 -0.88

Ademas, los autores [Changenet, 2007] afiadieron una correccién en el amortiguamiento
torsional, cuando el sentido de giro del pifidén es anti-horario. Este incremento en las pérdidas
se explica porque la rueda conducida es salpicada y la altura a la que esta sumergida aumenta.

AC, =17-7F{°‘68% 1{&) (11.109)
| R Gear

Donde i es la relacion de transmision y R el radio primitivo.
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En otra de sus aportaciones [Changenet, 2008], los autores incluyeron la existencia de flancos
axiales a los engranajes, los cuales no permiten que el lubricante fluya libremente, y su
influencia en las pérdidas (Ecuaciones (11.110) y (11.111)). Para la existencia de este tipo de
pérdidas, la longitud del flanco (Dr) debe ser mayor que el diametro de la rueda.

Siy < 750 m/s? y Rec < 4000

p [2Req J% ( j J“g?’(m%J Sl (Df ]% 2o
— =076 — Ja -, <Rl — (11.110)

D, ] |R 2.17| 2R

ref eq eq

Siy > 1250 m/s? y Rec > 4000

0.48 . 0.548( 2Rea
D ( Af) 2R
i:o.n{ fJ ( Ja j S, </mb| 2 L =

P, 2R, ) \Jmb 0.76( D,

(5
Siendo ja la distancia axial entre el engranaje y el flanco y m el modulo. Posteriormente
analizaron la influencia, en las pérdidas por arrastre de fluido, de la existencia de aire
encerrado en el propio fluido [Leprince, 2011]. Los resultados indicaron que, en ciertos
regimenes de lubricacion, era necesario incluir un modelo que incorpore las propiedades del
aire (tension superficial y solubilidad).

(11.111)

Df
]0.48 1‘82( % Reqj

Schlegel [2009], en su analisis de las pérdidas en engranajes, hizo una recopilacién de varios
modelos para la modelizacion de pérdidas por arrastre de fluido. Particularizé el estudio para
dos tipos de lubricacion: en bafio de aceite (splash) y mediante pulverizado por “spray”.

Para el primer caso de lubricacion (bafio de aceite), las pérdidas se definen a través de dos
efectos: las pérdidas por desplazamiento de fluido en el area de contacto (Ppocketing) Y POr
movimiento de aire o de mezcla de aire y fluido (Pyentilation).

Psplash =P +P

churning pocketing ventilation

(11.112)

Para el segundo caso de lubricacion (spray), las pérdidas se definen a través de tres efectos:
las pérdidas por desplazamiento de fluido en el area de contacto, por movimiento de aire o de
mezcla de aire y fluido y, ademas, el efecto del spray en las pérdidas (Pspray-impulse)-

prey —p +P +P

churning — " pocketing spray—impulse ventilation

(11.113)

Posteriormente, Seetharaman y Kahraman [Seetharaman, 2009a, 2009b, 2009c] propusieron
un modelo, para calcular las pérdidas por arrastre de fluido, que las desagrega en dos efectos.
El primero se corresponde con el arrastre individual de fluido de cada uno de los engranajes
(Pq) y el segundo se debe a la interaccion entre engranajes (Pp).

Pérdidas aerodinamicas

Shipley [1958, 1962] presentd un primer modelo, para calcular las pérdidas aerodinamicas,
que solo es valido para engranajes con diametros menores a 0.51 metros y, ademas, cuenta
con la restriccion de que el ancho del diente tiene que ser aproximadamente la mitad del
diametro.
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30'9)3 (ZReq )5 b7

%
Pwindage =9.226- 109 (1.114)

Anderson y Loewenthal [Anderson, 1983], pioneros en el calculo de la eficiencia de
transmisiones por engranajes, también son unos de los primeros autores que propusieron un
modelo para calcular este tipo de pérdidas (Ecuacion (I1.115)). Su modelo presenta el
inconveniente de que no depende del modulo, por lo que su extrapolacién a otra transmisién
no es posible.

P

windage

.\2.8
=2.82-1o-7(ﬁ] (1+2.3RlJ(o.ozswo.mg)“2 (11.115)

V4 -

La propuesta de Dawson [1984], para simular las pérdidas aerodinamicas, presenta
limitaciones para su aplicacion, dado que la mayoria de las medidas experimentales, en las
que esta basado, se realizaron a engranajes de grandes dimensiones y a velocidades angulares
medias y bajas.

P

windage

(11.116)

. \29
- (—30 ' ej (0.16(2 R.)™ +(2R, ) b7 ) 10°QF,
T
Donde @ es un parametro que representa la cantidad de aire en el fluido, y toma valores entre
0 y 1, siendo 0 cuando estd totalmente envuelta en fluido lubricante y 1 cuando no hay
presencia de éste, y Fnous €S UN pardmetro que aporta el efecto del espacio que tiene para
moverse el fluido, pudiendo estar en una carcasa (0.5-0.6) o al aire libre 1.

Esta primera aportacion no tiene en cuenta las pérdidas debidas a la interaccion entre
engranajes, que es un efecto predominante. En su segunda aportacion [Dawson, 1988], mejord
dicho modelo mediante la inclusion del factor de forma Cg.

Fhous :1 Open
Fous =0.7  loose (11.117)

FE =05 close

hous

30-60

2.85
P =1.12-1o-8c:g(7) PV’ P (2R Fious > F

windage hous —

Townsend [1992] realiz6 una propuesta mediante la superposicion del efecto en las caras
frontales y el de los dientes de los engranajes (Ecuacion (11.118)).

o _ 15 (03:0) (2R, 4( b J
s 0746\ & 100 ) (100
15 (03.0Y (2R, 4(5bj

I:)edge: Ra
0746\ 7 100 ) 100

Diab [2004], siguiendo el enfoque utilizado para las pérdidas de arrastre de fluido lubricante
de Changenet [2006], modelizo la pérdidas aerodinamicas a través de un amortiguamiento

P = Pge T Pgee =

windage side edge

(11.118)

torsional equivalente (Céq . ).
windage
_rt )2 t _ D5
PWindage - Ceq Windagee - Ceq windage 0'5Cwindagep(9R (1.119)
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Este se define mediante su homologo adimensional (Cuindage), que a su vez se calcula a partir
de la superposicion de dos fendmenos, las pérdidas aerodinamicas debidas a las caras frontal
y trasera de los engranajes (Csige) Y las localizadas en las caras laterales y dientes (Cedge).

C =C,. +C

windage side edge

(11.120)

Para el célculo de las pérdidas aerodindmicas en las caras trasera y frontal, considerd la
posibilidad de que coexistieran los regimenes laminar y turbulento. El limite entre los dos
regimenes lo fijé en 3x10° del nimero de Reynolds, al cual denomind nimero critico de
Reynolds (Rec). A partir de este valor calcul6 el radio frontera entre regimenes (R*).
-
Rec = 3x10° _POR" —->R = UR? (11.121)
n po

Teniendo en cuenta ambos regimenes del fluido, se integra el diferencial de fuerza para toda
la seccion:

(11.122)

JdF 2;m1{ RS }r 27n, {1 R }

Cside_05 0°R° 5 5 m, Re R° m,
Sp m —2| R°Rec 5m,-2| Re R’Rec

Donde n,, my, n, y m, son determinados a partir de los valores recogidos de la Tabla II-6.

Tabla 11-6 Valores de las constantes para diferentes regimenes

Re n m
Flujo en régimen laminar <3x105 1.293 0.5
Flujo en régimen turbulento >3x105 0.074 0.2

Para simular las pérdidas aerodindmicas de la cara lateral, inicialmente el engranaje se
modeliz6 como un cilindro, a partir de la propuesta de Hughes [1999], expresandose el
amortiguamiento equivalente (Cg4,) COMO:

3 47nbOR? _8rb
“05p6°R°  ReR

Posteriormente, este modelo se mejord a partir del propuesto de Akin [1975], quien incluyd el
efecto de los dientes como:

I:hous EBI::H_ 2(1+ XA)
4 Z

(11.123)

C

edge =

} (1—<:os¢)(1+cos¢)3 —>¢=£—2(L—LJ (11.124)
z Pip Dia

Siendo Pi, Y Piy el angulo de presion en el punto primitivo y en la punta del diente y x4 el
coeficiente de correccién del diente.

Petry-Johnson [2008] realiz6 una propuesta analitica, que presenta el inconveniente de no
tener en cuenta el modulo del engranaje entre sus parametros.

P = 0.02570%%R "2 (11.125)

windage

Seetharaman [2009c], siguiendo la metodologia utilizada para las pérdidas por arrastre de
lubricante, distingui6 dos: las pérdidas por arrastre de cada engranaje individualmente (Pwdi) Y
las pérdidas por interaccion entre engranajes (Pwpi), denominadas pérdidas por aire atrapado
entre los dientes en contacto (pocketing).
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I.3. Calculo de la eficiencia

Paralelamente al desarrollo del modelo dindmico o cuasi-estatico, muchos autores se han
centrado en el estudio de la eficiencia de transmisiones por engranajes. A lo largo de este
capitulo, se han presentado todos los esfuerzos que pueden producir pérdidas energéticas en
este tipo de transmisiones. Todos los autores, que han investigado en este &mbito [Hohn,
2009], [Sanchez, 2012, 2013], llegan a la conclusion de que la clasificacion de pérdidas de
este sistema mecanico no es trivial, principalmente por la cantidad y naturaleza diversa de los
fendmenos disipativos que ocurren en operacion. Pese a esta dificultad, se establece una
clasificacion inicial, en funcion de la dependencia de la carga aplicada. A este respecto, se
podrian incluir dentro de las pérdidas dependientes todos los fendmenos derivados del
contacto (friccion por deslizamiento, friccion por rodadura y comportamiento histerético y del
fluido en el contacto normal) y en las no dependientes las relativas al arrastre de fluido
(churning y windage losses).

En esta seccidn se presentaran algunos de los modelos de célculo de eficiencia mas utilizados
por la comunidad investigadora. Todos ellos parten de la definicion de eficiencia de un
sistema (), como la relacion de la potencia de salida (Pout) respecto de la entrada (Pin), donde
la potencia de salida depende, a su vez, de la potencia de pérdidas del sistema (Pjoss).

P P -P

out in

=t _ loss 11.126
nef P P ( )

in in

I1.3.1. Modelos de calculo de la eficiencia

Desde hace mas de un siglo, el calculo de la eficiencia en engranajes es el &ambito de trabajo
de muchos investigadores [Reuleaux, 1886], [Buckingham 1949], [Ohlendorf 1958].

Ohlendorf [1958], para el calculo de la potencia de pérdidas debidas a la friccion por
deslizamiento, propuso un modelo mediante, lo que denomind, el coeficiente de pérdidas.
Este parametro, que adopta un valor entre cero y la unidad, lo obtuvo a partir de considerar
que el coeficiente de friccidon era constante a lo largo del ciclo de engrane y el reparto de
carga era uniforme.
i+1
P =4, Fo VH, =P st H, > H, = all )(1—8a +&l +&l) (11.127)

zi
Donde um es el coeficiente de friccion medio para todo el ciclo de engrane, Fmax la fuerza
tangencial maxima, V la velocidad tangencial en el punto primitivo, Hy el factor de pérdidas
por ciclo, &, la relacion de contacto y & y & la relacion de contacto en el segmento de
aproximacion y alejamiento.

Shipley [1958, 1962] calcul6 la eficiencia de la transmision, considerando las pérdidas de
friccion por deslizamiento y las aerodinamicas, que las determind mediante la ecuacion
(11.114).

Buckingham [1963] desarrolld6 una expresion, basada en las pérdidas de friccion por
deslizamiento (Ecuacion (11.128)), para el calculo de la eficiencia. La formulacion es
dependiente de la relacion de contacto de los segmentos de acercamiento y alejamiento (
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& Ye,), asi como del coeficiente de friccion medio en cada uno de los dos segmentos (

o Y 2.

T+ Q) |y 2 Mo 1 22
nef |: 51 + 82 :|( 2 1 2 2 lum lum 3 H ( )

Merrit [1972] calcul6 el rendimiento en una transmision de engranajes rectos, mediante el
porcentaje de pérdidas (f):

f 1 1 1.6
=l-—7|—+—|—> f =0.0114 11.129
Tt 5 [21 22] [77015\/0.15\/035 pgej] ( )

ent " Sliding

Esta ecuacion fue desarrollada a partir de integracion numeérica de las pérdidas de friccion. Sin
embargo, dadas las consideraciones realizadas en el analisis (relacion de contacto 1.5 y
relacién de transmisién igual a la unidad), esta expresiéon fue considerada una investigacion
preliminar.

Chiu [1975] calculé la eficiencia teniendo en cuenta las pérdidas de friccion por deslizamiento
y por rodadura:

Py ~154-107 (R, +0.55)FL V5 2™,

Sliding

— Boss = Paiiding + Pron (11.130)

loss

:quitch

0.71
P, =1.43-10"3sin (29)vpmh[ J E,0, b1,

eq/eq

El coeficiente de friccion utilizado fue el propuesto por O’Donoghue (Ecuacion (11.64)) y las
constantes I1 y I> se calcularon mediante métodos graficos recogidos en [Chiu, 1975].

Anderson y Loewenthal [Anderson, 1980a], en su propuesta para el calculo del rendimiento,
consideraron tres tipos de pérdidas en la transmision por engranajes: i) pérdidas de friccion
por deslizamiento, modelizadas mediante un modelo de Coulomb con coeficiente de friccion
de Benedict y Kelley (Ecuacion (11.66)); ii) pérdidas de friccion por rodadura, incorporadas a
través de la formulacion de Crook (Ecuacion (11.94)); y iii) pérdidas aerodinamicas,
calculadas mediante un modelo propuesto por los autores (Ecuacion (11.115)).

Realizaron la comparativa entre este modelo de pérdidas y otros encontrados en la literatura
(Fletcher, Yada y Ohlendorf) [Anderson ,1980b]. Posteriormente, [Anderson, 1980c]
estudiaron la eficiencia en diferentes condiciones de operacion y con engranajes de diferentes
geometrias. El objetivo fue analizar el efecto de cada tipo de pérdidas individualmente
(friccion por deslizamiento y rodadura, rodamientos y aerodinamicas de cada engranaje) y el
impacto de las condiciones de operacion en las pérdidas globales del sistema. En cuanto a las
condiciones de operacion, las conclusiones fueron claras, con el aumento de par, las perdidas
de friccién aumentaban y, ademas, eran las mas influyentes en la eficiencia. Sin embargo,
cuando la velocidad era elevada (mas de 20 m/s en el punto primitivo), las pérdidas
aerodinamicas aumentaban considerablemente, aunque seguian siendo un orden de magnitud
menor que las correspondientes al resto de fendmenos disipativos.

Martins y Seabra [Martins, 2006] presentaron un modelo de calculo de eficiencia de una
transmision teniendo en cuenta el efecto de los engranajes, rodamientos y juntas. Para el
calculo de las pérdidas en los engranajes, consideraron la friccion por deslizamiento, las
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pérdidas por arrastre de fluido (modelo propuesto por Changenet [2002]) y las pérdidas por
transferencia de calor (conveccion, radiacién y conduccién). Para la implementacién de las
pérdidas de friccion por deslizamiento, utilizaron el modelo propuesto por Ohlendorf
(Ecuacion (11.127)), incorporando la formulacion de coeficiente de friccion de Niemann
(Ecuacion (11.78)). Este modelo de calculo de eficiencia fue mejorado en [Magalhaes, 2012],
donde se analizé el efecto de diferentes lubricantes en la eficiencia, asi como la consideracion
de modificaciones en el perfil del diente. Posteriormente, los autores [Marques, 2013],
[Fernandes, 2015a, 2015b] correlacionaron su modelo de eficiencia con datos experimentales
y con resultados obtenidos a partir de implementar el coeficiente de friccion de la 1SO 6336
(Ecuacion (11.68)).

Petry-Johnson [2007] presenté un modelo para el célculo de las pérdidas en engranajes rectos,
mediante la superposicion de las pérdidas dependientes de la carga y las debidas al arrastre de
fluido (no dependientes de la carga). A partir de la correlacion con datos experimentales,
concluyd que cuanto mayor era el par, mayores eran las pérdidas mecanicas y cuanto mayor
era la velocidad, mayores eran las pérdidas por arrastre fluido.

Pleguezuelos [2007] present6 una formulacion analitica para el célculo del rendimiento de
engranajes rectos de relacion de contacto entre 1y 2 (Ecuacion (11.131)). Para el desarrollo de
esta expresion, tuvo en cuenta Unicamente las pérdidas de friccion por deslizamiento.

Ny =1—27u, 1.t 1+1d0,(1—219)2—19+192+d§(ﬂ—l9+192j 9= (1131)
. Z,)| 2 2 9 &

o

Donde d, es la longitud del segmento de contacto. Los mismos autores extrapolaron la
expresion a engranajes rectos con relacion de contacto entre 2 y 3, también denominados
engranajes con alto grado de recubrimiento o de alta relacion de contacto [Pleguezuelos,
2013].

1 1)1 2 2 2 g2

My =1-2mu, (_+?J_o[55+34(€“_2)+11(‘9“_2) ~27529+21529° | (14%)

1 2
Hohn [2009, 2010] calcul6 la eficiencia considerando unicamente las pérdidas de friccion por
deslizamiento. En su procedimiento utilizo el factor de pérdidas por ciclo propuesto por
Ohlendorf (Ecuacion (11.127)) y el coeficiente de friccion medio propuesto por Niemann y
mejorado por Martins (Ecuacion (11.78)).

0.2

I:N
i+1 b
Mg =1-u, ﬂ( _ )(1—ga +el+el)—> u, =0.048 b n " PRI®X, (11.133)
Z scPo,,

Posteriormente, Schlegel [2009] calcul6 la potencia de pérdidas en una caja de cambios,
detallando cada uno de los fendmenos que producian estas ineficiencias. Para las pérdidas en
los engranajes (también tuvo en cuenta otros elementos como rodamientos), calculd las
pérdidas de friccion por deslizamiento a través del procedimiento de Héhn y, para el célculo
de las pérdidas no dependientes de la carga, utilizd los modelos expuestos previamente en las
ecuaciones (11.112) y (11.113).

Velex [2009] present6 una formulacion analitica para calcular la eficiencia en transmisiones
por engranajes rectos estandar, en la cual tuvo en cuenta Unicamente las pérdidas de friccion
por deslizamiento. Con el objetivo de correlacionar los resultados obtenidos, los comparé con
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los correspondientes a otras formulaciones analiticas (Ecuacion (11.128) y (11.133)) y con
simulaciones numéricas.

2K —2ic, +1

nef :1_1um 1(1-'_ i)ga
Z, 1-u, {tan ¢i(2’(0_1)_z£8a (2K§—2K0+l)j|

1
R2
— K, = Zl_ ———1-tang,
27e,1 | \| R, COS™ ¢,

En este mismo trabajo incluyd el desarrollo teorico, para el calculo de la eficiencia, cuando se
incluyen rebajes en la punta del diente.

(11.134)

Kuria [2011] propuso un modelo para predecir la eficiencia de trenes de engranajes multi-
etapa. Para formular las pérdidas por arrastre fluido, implementé el modelo de Dawson
(Ecuacion (11.116)), para las pérdidas de friccion por rodadura utilizé el modelo de Crook
(Ecuacion (11.94)) y para las pérdidas de friccion por deslizamiento, introdujo la formulacion
de coeficiente de rozamiento variable de Xu et al. (Ecuacion (11.76)).

Baglioni [2012] obtuvo la eficiencia en transmisiones por engranajes rectos corregidos, a
partir de dos procedimientos, teniendo en cuenta solo las pérdidas de friccion por
deslizamiento. El primero es el desarrollado por H6hn y el segundo es un metodo analitico
recogido en [Maldotti, 2007]. Este segundo método permite la utilizacion de coeficientes de
friccion variable, concretamente, implementd el correspondiente a Xu et al. Este
procedimiento se recoge entre las ecuaciones (11.135) y (11.137) se fundamente en el célculo
de la energia perdida en el ciclo de engrane (Eiosssum), mediante la integracion de las pérdidas
instantaneas (Plossi).

Ploss.i = HiFy i Sliding,i| (11.135)

Eloss,sum = Z Ei - Ei = I:)Ioss,iAela)ent (”-136)
-1 Eloss,sumzl 11137

M = 24T ( . )

ent

Donde E; es la energia disipada en el instante i, 46 el paso utilizado entre posiciones i e i-1,
Tent €l par a la entrada y went la velocidad de rotacion de entrada.

I1.4. Sintesis del estado del conocimiento de los
modelos matematicos aplicados al calculo de la
eficiencia

A largo de este capitulo se han mostrado cuatro aspectos comunes a los modelos matemaéticos
de transmisiones por engranajes. Este trabajo se centra en dos de ellos: i) la descripcion de la
geometria de la rueda, concretamente en los perfiles corregidos y con modificaciones en el
perfil del diente; y ii) la definicion de los esfuerzos de contacto. En este apartado se resumen
las principales caracteristicas de ambos aspectos, aplicados al analisis de la eficiencia.
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Correcciones y modificaciones de perfil del diente

Las correcciones y los rebajes en la punta del diente modifican el reparto de carga, con
respecto al caso de dientes estandar, y, por tanto, afectan directamente a la eficiencia de la
transmision. La consideracion de correcciones en el diente resulta en una variacion de la
rigidez de engrane, consecuencia del cambio de grosor del diente. La inclusion de rebajes en
la punta del diente produce que la relacion de contacto disminuya. Como consecuencia, el
ciclo de engrane se acorta y, a priori, las pérdidas en el contacto se reducen.

Se ha detectado que, aungue existen trabajos que utilizan este tipo de engranajes en el ambito
de la fatiga superficial y comportamiento dinamico, existe la necesidad de ampliar el
conocimiento en el ambito de eficiencia energética. El objetivo es analizar cuan decisivas son
en este parametro.

Definicion de los esfuerzos de contacto

La definicion de los esfuerzos de contacto es un aspecto crucial en el modelado de engranajes.
Este aspecto influye, directamente, en el tipo de modelo de engranajes a desarrollar: i)
modelos detallados del contacto; y ii) modelos simplificados del contacto. Los primeros se
centran en el analisis especifico del contacto, calculando de forma precisa los esfuerzos y la
distribucion de presion existentes. Los segundos, orientados al analisis dinamico, utilizan
expresiones analiticas para el calculo de los esfuerzos de contacto. El interés de este trabajo es
desarrollar un modelo dinamico, mejorando los aspectos relativos al contacto. Por esta razén,
el modelo de engranajes de partida (GEDUC) se enmarca en el segundo grupo, aungue, por el
alcance del trabajo, Unicamente se han realizado analisis cuasi-estaticos.

Se analizan tres tipologias de esfuerzos: i) normales; ii) tangenciales; y iii) de arrastre de
fluido. Las formulaciones utilizadas para simular el comportamiento de estos esfuerzos
dependen; del tipo de contacto, que puede ser seco o en presencia de fluido, y de las
condiciones de operacion, que determinan el regimen de lubricacién en el contacto.

Los esfuerzos normales se dividen en los correspondientes a la parte elastica de la fuerza,
normalmente asociada a la rigidez del sistema, y los correspondientes a los fenémenos
disipativos en esta direccion, los cuales se modelizan mediante fuerzas viscosas. Los
esfuerzos tangenciales, comunmente, también se superponen en dos fendémenos, los
correspondientes a la friccion por deslizamiento entre perfiles y los debidos a la friccion por
rodadura entre dientes. En cuanto a las pérdidas por arrastre fluido, generalmente, se modelan
como un amortiguamiento torsional viscoso, cuyo valor depende del tipo de fluido que rodea
a la transmision (lubricante, aire o una mezcla de ambos).

Uno de los objetivos de este trabajo es calcular y analizar la eficiencia de las transmisiones
por engranajes. Por ello se ha analizado el impacto de cada uno de los esfuerzos expuestos en
este parametro:

e Las pérdidas asociadas a los fendmenos disipativos, en la direccion normal, suelen
tener un impacto minimo en la eficiencia de la transmision. Las debidas a la histéresis
de los materiales son generalmente despreciadas por la mayoria de los autores, en
cualquier régimen de lubricacion. El efecto del estrangulamiento de fluido, aunque es
varios 6rdenes de magnitud menor que otros fenémenos disipativos como la friccion
por deslizamiento, es importante en ciertos regimenes de lubricacion. Generalmente,
para simular el comportamiento del fluido, se recurre a un modelo de amortiguamiento
viscoso equivalente, el cual se determina mediante los fundamentos de la ecuacion de
Reynolds.
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e Las pérdidas asociadas a la friccion, localizadas en la direccion tangencial al contacto,
son las que tienen mayor importancia, cuando el par es elevado, en la eficiencia de la
transmision. En concreto, las pérdidas debidas a la friccion por deslizamiento,
dependiendo de las condiciones de funcionamiento y lubricacion [Petry-Johnson,
2007], suelen ser mayores al 90% total de las pérdidas del sistema. Para simular el
comportamiento de la friccion por deslizamiento, generalmente, se recurre al modelo
de Coulomb, que asume una fuerza tangente a la direccién del contacto, la cual es
proporcional a la fuerza normal. Las pérdidas debidas a la friccion por rodadura son
un orden o dos menores que las producidas por el deslizamiento entre perfiles y, por
ello, son obviadas por la mayoria de autores. EI modelo mas utilizado, para simular la
friccion por rodadura, es el de Coulomb-Amontons, que incorpora a una fuerza
tangencial equivalente, proporcional al par de rodadura.

e Las pérdidas por arrastre fluido son dependientes de la velocidad de rotacion de la
transmision. Estas pérdidas, ya sean aerodinamicas o por movimiento del lubricante,
en general son obviadas cuando el par aplicado a la transmision es considerable. Sin
embargo, a partir de velocidades de rotacion mayores a 3000 rpm, pueden suponer
mas de un 5% de las pérdidas totales. Para simular el comportamiento de este
fendmeno, generalmente, se utiliza un modelo de amortiguamiento viscoso torsional
equivalente.

Existen otros elementos, ademas de los propios engranajes, que producen pérdidas, como son
los rodamientos y las juntas. Las juntas se suelen ignorar, desde el punto de vista de la
eficiencia, no siendo asi las pérdidas que se producen en los rodamientos. Para velocidades
mayores a 5000 rpm, éstas pueden llegar a suponer hasta un 20% de las pérdidas totales
[Anderson, 1980c], [Martins, 2006]. Se ha concluido que el error de no considerar otros
elementos, ademas de los engranajes, es asumible en las condiciones de operacion de estudio.

II.5. Valoracion critica de los modelos
matematicos para el calculo de la eficiencia

Respecto al calculo de la eficiencia, se han detectado dos problematicas que no han sido
abordadas convenientemente en la literatura cientifica, a las que se pretende dar solucion en
este trabajo.

La primera surge a partir de no considerar convenientemente geometrias del diente distintas
de la estandar o normalizada, en el calculo de la eficiencia. Es comin encontrar métodos de
calculo de eficiencia en la literatura, que no reproducen, fielmente, la inclusion de
correcciones de tallado y modificaciones en el perfil del diente. Su incorporacién provoca una
variacion de la rigidez de engrane y cambios en la localizacion y longitud del contacto. Estos
aspectos no son recogidos de forma precisa por la mayoria de modelos. De lo anterior, se
concluye el interés de analizar cuan decisivas son en la eficiencia del sistema.

La segunda se corresponde con la adecuada consideracion de los esfuerzos de contacto en la
eficiencia. Se ha fundamentado que, en las condiciones de operacion de estudio (carga
elevada), la friccién por deslizamiento produce la mayoria de las pérdidas. Por tanto, es
admisible, asumiendo un cierto error, considerar la friccion por deslizamiento como Unico
fendmeno disipativo presente en el contacto. EI modelo més extendido en la literatura
cientifica, para implementar el comportamiento de la friccion por deslizamiento, es el de
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Coulomb, que es por el que se opta en el modelo GEDUC. Asumiendo esta premisa, la
eficiencia depende de tres pardmetros: la velocidad de deslizamiento, el coeficiente de
friccion y el reparto de carga. El primero viene determinado cinematicamente, de aqui que, la
mayoria de los autores se haya centrado en el estudio de los otros dos parametros.

La mayor parte de métodos de célculo de la eficiencia se basan en el uso de formulaciones
analiticas de reparto de carga y coeficiente de friccion. En esta linea, se pretende aportar un
enfoque mas realista, calculando el reparto de carga mediante la aplicacion del modelo
GEDUC. En la literatura cientifica, existen modelos que lo determinan mediante la
consideracién de que en las zonas de contacto doble ambos dientes soportan la misma carga.
También hay modelos que, aunque no tienen en cuenta los cambios debidos al par aplicado o
a las modificaciones en el perfil del diente, si representan la variacion en las zonas de contacto
doble. EI modelo de reparto utilizado tiene en cuenta todos estos efectos, dando solucién a
esta problematica.

Ademas, es habitual encontrar modelos de esfuerzos de friccion por deslizamiento que
incorporan un coeficiente de friccion, el cual es constante a lo largo del ciclo de engrane. Este
comportamiento no concuerda con la realidad. Para aportar precision al célculo de este
fendmeno disipativo, es necesario considerar la variabilidad del coeficiente de friccion. En
esta linea, se implementa una formulacion de coeficiente de friccion, la cual es dependiente de
la carga aplicada y del régimen y condiciones de lubricacién. Asimismo, una formulacion de
reparto de carga mas avanzada permite una mejor caracterizacion del coeficiente de friccion
y, por tanto, influye doblemente en la determinacion de la eficiencia.






Capitulo 11

FUNDAMENTOS TEORICOS DEL MODELO DE
CONTACTO ENTRE ENGRANAJES

III.1. Introduccion

En este capitulo se presentan los fundamentos tedricos necesarios para la comprension del
modelo de contacto entre engranajes desarrollado. Este trabajo de Tesis parte del desarrollado
previamente en la Universidad de Cantabria y recogido en sendas memorias de Tesis de
Ferndndez [2010] e Iglesias [2013]. Por lo tanto, para el desarrollo del presente trabajo, es
necesario el conocimiento previo de este modelo de partida, planteando un apartado a este
cometido. Ademas, este trabajo se ha orientado al analisis de los fendmenos disipativos y su
influencia sobre la eficiencia de este sistema mecanico. Por lo que, también, sera necesario
plantear los fundamentos tedricos asociados a las mejoras propuestas en el Capitulo V.

Por todo lo anterior, en el presente capitulo, después de describir brevemente la terminologia
gue serd utilizada, se mostraran las caracteristicas del modelo de partida GEDUC necesarias
para el desarrollo del estudio. Para describir el modelo de partida, se seguird la misma
estructura del capitulo 11, es decir, se definiran los modelos correspondientes a la geometria de
las ruedas, la localizacion de los puntos de contacto, el calculo de los esfuerzos en el contacto
y la implementacién de las ecuaciones dindmicas. Una vez presentado el modelo de partida,
se detallaran los fundamentos triboldgicos asociados a las mejoras implementadas al modelo
de contacto. Para la descripcion de estos modelos, se diferencian tres tipologias de esfuerzos:
normales, tangenciales y de arrastre de fluido.



11-2 Capitulo I1l: Fundamentos tedricos del modelo de contacto entre engranajes

II1.2. Nomenclaturay terminologia

Con el objetivo de facilitar la interpretacion de los desarrollos que se presentaran en este
capitulo, en esta seccion se revisan diversos conceptos relacionados con la geometria de los
engranajes cilindricos de dientes rectos con perfil de evolvente, indicando los simbolos y
unidades adoptadas cuando sea preciso.

ancho paso circular p,
del

espacio

cresta

espesor
del

diente ’

ancho de la cara

cara

circulo de la

cabeza flanco

fondo

\ circulo de paso
\ circulo de base

paso base pp,

altura de la
cabeza

altura de
la raiz

circulo _/

de la raiz

tolerancia

Figura 111-1 Nomenclatura de los dientes de los engranajes [Fernandez, 2010]

Figura 111-2 Geometria del contacto [Fernandez, 2010]
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Tomando como referencia la Figura 111-1 y la Figura I11-2, se definen los siguientes términos:

Ndmero de dientes (Z): como su propio nombre indica es el nimero de dientes de la
rueda.

Radio primitivo (0o de paso) (R): radio de la circunferencia primitiva que es la
circunferencia teorica que representa el axoide del movimiento relativo entre dos
ruedas dentadas. EI movimiento de una pareja de engranajes puede representarse
mediante el movimiento de sus correspondientes circunferencias primitivas.

Punto primitivo: es el punto de tangencia de las circunferencias primitivas.

Paso primitivo (o circular) (P): es el arco, medido sobre la circunferencia primitiva,
entre dos puntos homologos de los perfiles de dos dientes consecutivos. Generalmente
se expresa en mm y se obtiene dividiendo la longitud de la circunferencia primitiva
entre el nimero de dientes.

Pifidn: es la rueda de menor tamafio (de una pareja).
Rueda o corona: es la rueda de mayor tamafio (de una pareja).

Radio base (p): radio de la circunferencia base que es aquella a partir de la cual se
genera el perfil de evolvente.

Ancho de cara (b): ancho de la rueda medido en direccion axial.

Maodulo (m): parametro obtenido a partir de la division del paso por el nimero n. Se
expresa en mmy es el reciproco del paso diametral (““diametral pitch” en inglés).

Radio exterior (Rext): radio maximo de la rueda.

Radio de fondo (Rfondo): radio minimo del pie, raiz o punto inferior del espacio entre
dos dientes consecutivos.

Addendum (o altura de cabeza) (ad): diferencia entre el radio exterior y el radio
primitivo.

Dedendum (o altura de pie) (dd): diferencia entre el radio primitivo y el radio de
fondo.

Distancia entre centros (d): distancia entre los centros de cada una de las ruedas que
constituyen una pareja de engranajes.

Linea de engrane (o de presion): tangente comun a las circunferencias base de una
pareja de ruedas. Tedricamente el contacto, los esfuerzos y la transferencia de potencia
se efectian a lo largo de esta linea.

Linea de accion: porcion de la linea de engrane a lo largo de la cual tiene lugar el
contacto.

Angulo de presién (¢): angulo que forma la linea de engrane con la perpendicular a la
linea de centros.

Espesor del diente (e): arco a lo largo de la circunferencia primitiva entre los flancos
opuestos del mismo diente.

Hueco o espacio interdental (h): arco a lo largo de la circunferencia primitiva entre
los perfiles de dos dientes adyacentes.

Relacion de contacto (g): nimero medio de parejas de dientes en contacto. Se obtiene
como el cociente de la linea de accidn entre el paso base.
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e Relacion de transmision (i): cociente entre la velocidad de la rueda conducida y la de
la rueda conductora. También se puede obtener como el cociente entre el numero de
dientes de la rueda conductora y el de la rueda conducida. En el caso de engranajes
exteriores, la relacion de transmision serd positiva, siendo negativa en el caso de
ruedas interiores.

I11.3. Modelo de partida (GEDUC LCM)

En esta seccion se presentan los fundamentos del modelo de partida necesarios para la
comprension y desarrollo de las mejoras introducidas. La motivacion para el desarrollo del
modelo de partida fue la simulacion del comportamiento dinamico de transmisiones mediante
engranajes, como técnica de diagndstico y pronostico, con aplicacion al mantenimiento en
condicion, mediante el analisis de vibraciones. En el marco de trabajo en el que se desarrollo
dicho modelo, existian diversas propuestas que trataban de representar la forma que adopta la
sefial vibratoria. Sin embargo, no tenian relacion directa con el sistema fisico real en presencia
de defectos. Por lo que, el estudio de nuevas estrategias de mantenimiento y la mejora de la
prediccion del desarrollo de defecto, requeria la utilizacion de modelos tedricos mas
avanzados que los meramente relativos a la forma de la sefial. De ahi el interés por desarrollar
modelos orientados en la incorporacion de diversos defectos, tanto en engranajes como en
rodamientos.

El modelo de partida incorpora los principales aspectos caracteristicos de este tipo de
sistemas. Para la descripcion de la geometria de los dientes se sigue el enfoque vectorial de
Litvin [1995, 2004] a partir de tallado por cremallera. Una vez se define la geometria y
pardametros de funcionamiento de la transmision, es necesario determinar donde se pueden
producir los contactos de la transmision. Para ello se recurre al procedimiento Tooth Contact
Analysis. Con el objetivo de encontrar los puntos potenciales de contacto, se definen los
solapamientos geométricos entre dientes. Si existe penetracion geomeétrica, se considera que
existe contacto y, por tanto, se procede al calculo de los esfuerzos de contacto. Para la
obtencion de estos esfuerzos se implemento una formulacion hibrida, la cual consiste en la
superposicién de un modelo de elementos finitos y un modelo analitico de alcance local del
contacto. El primero simula el comportamiento estructural del engranaje y el segundo
incorpora el comportamiento de las deformaciones en las proximidades del contacto. El
calculo de esfuerzos, ademas, considera la posibilidad de introducir fuerzas viscosas en la
direccion normal y fuerzas de rozamiento en la direccion tangencial. Una vez definido el
modelo de contacto, se procede a la integracion numérica de las ecuaciones dinamicas que
rigen el movimiento del sistema.

Siguiendo la secuencia de funcionamiento del modelo de partida GEDUC, se describen los
aspectos necesarios para su comprension.

e Descripcion de la geometria

e Localizacion de los puntos/areas de contacto

e Obtencion de los esfuerzos de contacto

e Formulacion y procedimiento de integracion de las ecuaciones dinamicas
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III.3.1. Descripcion de la geometria de las ruedas

En esta seccion se muestra la metodologia de célculo de la geometria de los perfiles. El
procedimiento consiste en, inicialmente, definir vectorialmente los tramos del perfil del atil de
generacion, en este caso una cremallera (Figura I11-3). A partir del perfil del util y aplicando
la condicidn de engrane (Ecuacion (111.7)), se determinan los tramos del perfil de los dientes
del engranaje generado (Ecuaciones (111.8)-(111.11)).

Perfil del atil de generacién

Para determinar el perfil del util, se define un sistema de coordenadas ligado a la herramienta.
En este caso, este sistema se localiza en el centro de un vano, de forma que el espesor del
hueco es igual a la mitad del paso (m74). El resto de parametros que definen la herramienta
son el moédulo (m), el addendum (ad), el dedendum (dd) y el radio de acuerdo de la punta (r).

A

y

U,
=

“-"m-rn_.

Figura 111-3 Descripcién del perfil de la cremallera [Fernandez, 2010]
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Las coordenadas del punto D (centro del arco de redondeo) se obtienen como:
D, = m[%+(ad +r(sing, —1)) tan (pij (111.5)

D, =-m(ad -r) (111.6)

y
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Perfil del engranaje generado

Una vez definidos los diferentes tramos del perfil de la herramienta, se definen los tramos del
perfil de los dientes generado aplicando la condicion de engrane (Ecuacion (111.7)). La
condicion de engrane establece que la normal al perfil de la herramienta debe ser
perpendicular a la velocidad relativa del punto de contacto con el perfil de la rueda, que
matematicamente se expresa:

as v =0 (111.7)

perfil 'Vrelativa

Mediante la condicién de engrane, se consiguen tantas ecuaciones como tramos tenga la
herramienta, que, ademas, coincide con el nimero de tramos generados en el perfil del
engranaje final (Ecuaciones (111.8), (111.9), (111.10) y (111.11)).

(m(dd +x)+R)sin g
ER*% (6,v,) =4 (m(dd + x) + R) cos & (111.8)
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El tramo 1 conduce a la ecuacion de una circunferencia (Ecuacion (111.8)), cuyo radio tiene el
valor del radio exterior, Rext (Ecuacion (111.12)). EI tramo 2 se corresponde con una curva
evolvente de circulo (Ecuacion (111.9)). En el tramo 3 se obtiene la denominada trocoide, que
es la curva de enlace del diente con el cuerpo de la rueda (Ecuacion (111.10)), y por ultimo, el
tramo 4 se corresponde, de nuevo, con una circunferencia, cuyo radio tiene el valor del radio
de fondo, Rrondo (Ecuacion (111.13)).

Ree = (M(dd +x) +R) (111.12)
Reonio = (M(x—ad) + R) (111.13)

En la interseccion entre los tramos 2 y 3, es decir, entre la circunferencia exterior y la
evolvente, tiene lugar una singularidad. Esta podria generar dificultades en la estimacion de
los esfuerzos de contacto. Para evitar este problema derivado de la generacion del perfil, se
considero incluir un cierto redondeo en la punta del diente (de radio rpunta), que enlazara
ambas curvas. El tramo del arco de redondeo se define por las coordenadas que aparecen en la
ecuacion (111.14).

(RExt - r-punta )COS y+ r-punta COS(U5)

Fslgueda (US ' VS) = (RExt - r-punta )Sin }/ + I’punta Sin(us) ¢A —as u5 < }/
Vg (111.14)
y=a—(p,—@.) @, =arccos ‘(;):OA‘ @ = arccos ‘C/)):E:‘

Perfil con correciones

En transmisiones por engranajes con relacion de transmision distinta de la unidad, la
problematica surge a partir de que la rueda de menor nimero de dientes llega al final de su
vida atil antes que la de mayor tamafio. En la industria, para paliar este problema,
normalmente, se recurre a la correccion de los dientes de ambos engranajes. Para introducir
correcciones al perfil del diente, la herramienta de tallado se aleja o acerca, dependiendo del
tipo de correccion deseada. Lo que se consigue, con este alejamiento o acercamiento, es tallar
un segmento de evolvente diferente al que se tallaria en el caso sin correccion (estandar).
Generalmente, se aleja la herramienta de tallado en la rueda de menor tamafio, consiguiendo
un aumento en el espesor de sus dientes, y, a su vez, se acerca la herramienta cuando se
genera la rueda de mayor tamafio, provocando una reduccion del espesor en sus dientes.

Entre las capacidades del modelo se encuentra la posibilidad de introducir correcciones de
perfil a los dientes. Con este procedimiento se consigue igualar la vida Util de ambas ruedas,
modificando a su vez las caracteristicas dindmicas y de contacto de la transmision (se varia la
rigidez). De aqui el interés de analizar la caracteristicas dinamicas de este tipo transmisiones,
asi como la influencia que tienen en el rendimiento del sistema.

En la Figura 111-4, se muestra el esquema del procedimiento de generacion de perfiles a traves
de cremallera, a la cual se le aplica un alejamiento “mx” respecto del caso sin correccion. En
la misma figura, se recogen algunos perfiles generados para diferentes factores de correccion
positivos. Se observa que cuanto mas se aleja la herramienta, mayor es el espesor del diente.
Este comportamiento concuerda con el correspondiente al engranaje de menor nimero de
dientes.
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Figura I11-4 Proceso de generacion de perfiles corregidos y dientes generados para diferentes casos de
correccion

I11.3.2. Localizacion de los puntos/areas de contacto

Una vez definida la geometria de los engranajes, la localizacion de los puntos de contacto es
un aspecto vital dentro del anélisis dinamico. En el modelo de partida, se evitd la aplicacion
de procedimientos numéricos que incrementaran el esfuerzo computacional. Por ello, para
obtener la distancia de separacion entre perfiles, se optd por una formulacion analitica.

El modelo tiene en cuenta el contacto entre los perfiles en el flanco (contacto directo) y en el
contra flanco (contacto indirecto), asi como la posibilidad de que no exista contacto entre
ellos. En el contacto directo, la linea de engrane posee pendiente positiva con respecto a la
perpendicular a la linea de centros, mientras que en el inverso, la pendiente es negativa.

El contacto entre dos ruedas perfectamente talladas y con dientes de perfil de evolvente tiene
lugar a lo largo de la linea de engrane. La incorporacién del arco de redondeo en la punta
modifica este planteamiento, afiadiendo una dificultad adicional, ya que el contacto potencial
tiene lugar fuera de la linea de engrane. Ademas, a partir de la consideracion del arco de
redondeo, se tendran que analizar tres tipos de contactos potenciales entre perfiles: contacto
evolvente — evolvente, redondeo — evolvente y evolvente — redondeo, tanto en contacto

directo como indirecto.
Analisis geométrico del contacto
Conociendo la posicion de referencia y la posicion del contacto (Figura 111-5), se pueden
obtener las distancias entre perfiles, tanto para el contacto directo (Ecuacién (111.15)), como
para el contacto indirecto (Ecuacion (111.16)).
Oy ey = (po1 + P, )(tan @, TP — 0, +V/)_(pol€1 +p02'92)_dT sin(er )
Oyr2 = Po, (tan @, +(/7er2 — ¢, +(W_61))+(RExt2_ rpunta2>5in(¢Tr2 =) * Nz — r Sin((PTrz) (111.15)
Oy = Po, (tan Py + @, " o, t (V/ -0, )) + (RExtl_ rpuntal)Sin(¢ir -A)+ Fountar — d; Sin((ﬁ’iT )
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Oeu_eu = (po1 * Po, )(tan Do+ P~ ) (po 6, + po, 0 ) d; sin(g, )
Oeu-ra1 = Py, (tan @, T o, 2 —®, ~ ‘9 +‘9 )+( Ext2 rpuntaz)sin((piﬂ = 25) + Nz — Oy Sin((p»h ) (111.16)
Opien = Po, (tan @, T " @, ~ —(6, +6. ) )+ Ext1 ™ rpuntal)sm(("iTI - Ay )+ Fountar d; sm((l’iTI ")

Contacto Ev-Ev

Figura I11-5 Determinacion de la distancia entre los puntos de contacto en el caso de contacto evolvente —
evolvente

Una vez calculadas las distancias entre los puntos potenciales de contacto, es necesario
establecer un procedimiento que permita discernir cudl de ellos es el aplicable en cada caso
(contacto activo). Se considera que la tipologia de contacto que posea mayor angulo de
presion, es el que esta activo. Sin embargo, hay que tomar ciertas precauciones a la hora de
aplicar este criterio, dado que puede suceder que en algunos casos no sea posible definir el
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angulo de presion para el contacto evolvente-redondeo. Asimismo, a lo largo del proceso de
engrane, pueden coexistir mas de una pareja de dientes en contacto. Por lo que es necesario
aplicar este procedimiento a N puntos de contacto potencial (Ecuacion (111.17)).

La cantidad de puntos potenciales a analizar viene definida por la relacion de contacto de la
transmision (g,) (Ecuacion (111.18)). En este trabajo, la relacion de contacto toma valores, 1 <
gq < 2, por lo tanto, N, definida por la ecuacion (111.17), es igual a seis.

N =2(Ceil(¢,)+1)=6 (11.17)

(\/REmZ - p012 + \/RExtz2 - poz2 - (pol + 0y, )tan(¢i0 ))
g, = (111.18)
zmcos(g; )

Donde Ceil (x) es una funcién que redondea x hacia el entero inmediatamente superior.

Para clarificar el procedimiento expuesto, se analizan los contactos potenciales de la
transmision con dientes corregidos mostrada en la Figura I11-6. En esta figura, se puede
observar los puntos potenciales de contacto, correspondiendo el 1, 2 y 3 al contacto directo y
4,5y 6 al indirecto. Aplicando el procedimiento, se obtiene que los contactos potenciales en
los puntos 2 y 4 son del tipo evolvente — evolvente mientras que 1, 3, 5 y 6 son del tipo
evolvente — arco de redondeo.

Figura I11-6 Localizacion de los puntos de contacto y detalle de los puntos de contacto considerados para las
ruedas con factor de correccién igual a 0.7
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Perfil con modificaciones de perfil (rebajes en la cabeza y base del diente)

Como un aspecto ligado a la localizacion de los puntos de contacto, se analiza la inclusién de
modificaciones en el perfil del diente, dado que producen una variacion en la distancia entre
perfiles.

Entre las capacidades del modelo estan, por un lado, la inclusion de defectos relacionados con
las condiciones de fabricacion y montaje, como los errores de perfil, de paso y las
excentricidades, y, por otro, la inclusion de rebajes en la punta y base del diente. En este
trabajo, no se analiza especificamente la inclusion de defectos o errores, pero la problemética,
derivada del calculo de la distancia entre perfiles, es la misma que en el caso de las
modificaciones de perfil. Esto implica que, aunque los modelos analiticos que definen errores
y modificaciones de perfil sean diferentes en magnitud, el fundamento para el calculo de la
distancia en ambos casos es el mismo.

La introduccion de rebajes en la cabeza (Tip relief) o en la base del diente (Bottom relief),
practica habitual en el disefio de engranajes, tiene como finalidad aliviar el nivel de tensiones
en los dientes y suavizar el error de transmision. EI modelo utilizado para la inclusion de
rebajes viene definido por la magnitud maxima del rebaje Ct para la cabeza o Cg para la base,
la longitud de la correccion ALt o ALg y la forma del rebaje, lineal o parabolica (Figura I11-7).

A f

1 ALB 1 1 ALT 1 T
> e P
1 1 1 1 “ B

A | | | C

cs TN /2N
A ] ! T & A
So SBf  Sp ST0 Sf

Figura I11-7 Descripcién del rebaje en la punta y en la base del diente [Fernandez, 2010]

La inclusion de rebajes en la punta y base del diente se formula, mediante un modelo que
representa la desviacion er(s) del perfil real con respecto al perfil ideal, de acuerdo con las
ecuaciones (111.19) y (111.20). Un valor positivo, para la magnitud del rebaje, indica falta de
material, es decir, que el radio de curvatura es menor que el correspondiente a la curva de
evolvente teorica.

_ (S_STO) ' _ . c
eRT(s)_CT[—ALT J n=12; S e[S;4.5¢] (11.19)
_c.[Be =9 § =12 111.20
exs(8) =Cq AL ) n=12; Se[sy, 81 (111.20)

En donde so representa el radio de curvatura inferior, ssel radio de curvatura superior (exterior
del diente) y n adoptara el valor 1 si el rebaje tiene forma lineal y 2 en el caso de rebaje
parabolico (en el caso de estudio n=1).
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I11.3.3. Obtencion de los esfuerzos de contacto

El modelo de partida descrito tiene como objetivo final modelizar el comportamiento
dindmico de transmisiones por engranajes rectos. Por esta razon, las formulaciones utilizadas
para calcular los esfuerzos presentes en el contacto son de tipo analitico. Para la obtencién de
estos esfuerzos, se distingue si estan localizados en la linea de engrane (esfuerzo normal) o si
por el contrario se encuentran en la tangente a la linea accion (esfuerzo tangencial).

e Esfuerzo normal
e Esfuerzo tangencial

Para el célculo de los esfuerzos normales de contacto, se implementé una formulacion
hibrida, que consiste en la superposicion de un modelo de elementos finitos, el cual simula el
comportamiento estructural del engranaje, y un modelo local, el cual implementa el
comportamiento de las deformaciones en las proximidades del contacto.

Ademas de los propios esfuerzos de contacto, se permite la incorporacion de otro tipo de
fendmenos en el modelo de contacto, como son la friccidn, aplicada en la perpendicular a la
linea de accion, y el amortiguamiento viscoso, en la direccion normal al contacto entre
perfiles (linea de accion). De aqui la necesidad de determinar los vectores que definen la
direccién normal y tangencial para el contacto directo:

_ [ecosw+q)| . [ sin(y+o) Ay==f| . . N
" ‘{sin(wm} Y ‘{—cos(ww.)}*{t;i g, } =g (121
Y para el contacto inverso:
_[—cos(p—w)] . [sin(p—v) fy=—f;| . N
£ ‘{ sin(g, ~v) } v ‘{cos(wi —w)}%{t; g, } =N (122

111.3.3.1. Esfuerzo normal

Para modelizar el esfuerzo normal en el contacto entre engranajes, se recurre a la
superposicion de dos términos, el término elastico y el término debido al amortiguamiento
viscoso. El primero estd asociado, generalmente, a la rigidez de los engranajes, mientras que
el segundo se asocia a los fendmenos disipativos presentes en el contacto.

Término elastico

La obtencion de los esfuerzos normales elasticos de contacto se realiza a traves del
procedimiento de Vedmar [1981, 1998, 2003]. Se considera que las deformaciones debidas al
contacto pueden dividirse en dos contribuciones, locales y globales o estructurales (Figura
111-8). El primer tipo de deformacion es implementado mediante un modelo analitico de tipo
Hertziano y el segundo a través de un modelo de elementos finitos, que incluye el
comportamiento estructural del engranaje. Este procedimiento permite tener en cuenta la
deformacion que la carga aplicada a un diente produce en los dientes adyacentes, asi como
eliminar el caracter puntual de la carga. La primera afirmacion se consigue a partir del modelo
global de elementos finitos, el cual relaciona las deformaciones de todo el conjunto mediante
la definicion de la matriz de flexibilidad/rigidez. Respecto a la segunda afirmacién, se conoce,
a partir de las teorias de contacto, que la resultante de la distribucion de tensiones se localiza
en el centro del contacto y, ademas, tiene la direccion de la linea de engrane. Sin embargo, de
acuerdo con el planteamiento hertziano, la fuerza no esté aplicada en un Unico punto, sino que
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esta distribuida en un area de contacto. Para aportar esta caracteristica de distribucion de la
deformacion, se implementa el modelo local de Weber-Banashek, el cual esta basado en la
teoria hertziana de contacto seco entre superficies. Otra opcion para aportar este
comportamiento, sin la superposicion de modelos global y local, es elaborar un modelo de
elementos finitos con un mallado lo suficientemente denso, en las proximidades del contacto,
como para poder representar adecuadamente el comportamiento local (expuesto en el capitulo
I1). El procedimiento elegido permite reducir el esfuerzo computacional, con una precision
mas que aceptable para la aplicacion deseada.

GLOBAL LOCAL TOTAL

s

o=

Figura 111-8 Obtencidn de la deformacion total a partir de la superposicién de las deformaciones obtenidas
mediante el modelo local y el global

Una vez planteada la estrategia a seguir para el calculo de deformaciones, se presentan los
fundamentos de ambos modelos, el modelo local y el modelo global o estructural.

Modelo local

Las deformaciones locales se formulan aplicando la propuesta de Weber-Banashek para
problemas bidimensionales. En general, el espesor de los engranajes es significativo frente a
su diametro, por lo que mayoritariamente se emplea la condicién de deformacién plana. De
acuerdo con estos autores, la deformacion entre un punto situado en la superficie de un diente
y un punto localizado a una profundidad e, en condiciones de deformacion plana, se
relacionan como:

2(1—02) e e\ v (e LY
uLml(q)=ﬂ—EWN Iog[ﬁ 1+(Ej ]_E(I] ( 1+(Ej —] (111.23)

Donde 2L es la extensién de la distribucién de presiones en las proximidades de aplicacion de
la carga o ancho de contacto. Este parametro, el cual depende de la carga y de las
caracteristicas geométricas y de los materiales de los cuerpos en contacto, se calcula mediante
la expresion:

1-02 1-07
L= i( b, “2] Polo: (111.24)
7\ E E, )P, +po,
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Modelo global o estructural

La deformacion global se obtiene mediante un modelo de elementos finitos bidimensional,
que, a su vez, es la superposicion de dos sub-modelos, uno relativo al engranaje completo y
otro de la region local. La razdn, para elaborar la superposicion de deformaciones de estos dos
modelos con signo contrario, es eliminar la distorsién provocada por el caracter puntual de la
carga (Figura I11-9a).

El objetivo de este modelo es proporcionar el comportamiento estructural, teniendo en cuenta
la flexion y el cortante de los dientes, la torsion del cuerpo de la rueda y la influencia que una
pareja de dientes en contacto puede tener en el contacto de las parejas adyacentes. Para ello,
se elabora un modelo individual de cada rueda, en el que se define un nimero limitado de
dientes (N), que es funcion de la relacion de contacto. EI modelo de elementos finitos se
implementa en el entorno MATLAB®, empleando la Partial Differential Equation Toolbox.
El motivo para la eleccion de esta toolbox de elementos finitos es implementar todo el modelo
en el mismo entorno, incluyendo las simulaciones dinamicas (SIMULINK®). Esta
herramienta tiene la restriccion de que el tipo de elementos usados son triangulares y, por
tanto, posee prestaciones limitadas en cuanto a la generacion de la malla. Sin embargo, se
realizé la validacion de dicho modelo, a través del analogo disefiado en MSC PATRAN®
(Figura 111-9b), obteniendo diferencias despreciables entre ambos modelos [Torre, 2011].
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Figura 111-9 Modelo de Elementos Finitos para el calculo de la deformacién estructural: a) MATLAB y b) MSC
PATRAN [Torre, 2011]

Célculo de esfuerzos

Una vez definidos los modelos de deformaciones globales de ambas ruedas (matriz de
flexibilidad [A]), es posible obtener las fuerzas de contacto. Para ello es necesario imponer la
condicion de complementariedad (Ecuacion (I11.25)) y plantear la compatibilidad de
desplazamientos.

Primero se aplica la condicion de complementariedad, la cual evita, para el célculo de las
deformaciones, la existencia de esfuerzos de contacto de traccion (negativos).

{5(q)} = {Uféﬁg? (a.Fy )}+{ufg§§ﬁ (a.Fy )}+[/‘t(q)]{FN l>F, 20 (111.25)

En donde [4(g)] son las matrices de flexibilidad, obtenidas a partir del modelo de elementos
finitos (deformaciones lineales), uiocar las deformaciones no lineales calculadas a partir del
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modelo local, {Fn} el vector de esfuerzos normales y las variables de posicion estan
agrupadas en el vector g = {X1, Y1, 61, X2, Y2, 62}".

Calcular las deformaciones es la primera etapa para definir los esfuerzos de contacto. La
segunda es el célculo de los esfuerzos de contacto, mediante el planteamiento del equilibrio
estatico o dinamico en funcion del tipo de andlisis realizado (compatibilidad de
desplazamientos). En el caso cuasi-estatico, se aborda mediante un procedimiento iterativo,
que obtiene las fuerzas de contacto de acuerdo a la restriccion de que el par resistivo sea igual
al generado por las fuerzas existentes en el contacto. Especificamente, el problema se reduce a
determinar el valor de giro que es preciso aplicar a la rueda 2, para conseguir un par Tex,
considerando que la rueda 1 se encuentra en una posicion angular determinada. En este
procedimiento, se adopta, como solucion inicial de las fuerzas de contacto, la obtenida
considerando Unicamente las deformaciones de tipo estructural. La resolucion del problema
no lineal puede llevarse a cabo mediante una iteracion de punto fijo, expresando el vector de
fuerzas como:

{Fu}= [l(q)]_l[{ﬂq)} —{uf (9 Ry )}~ {ule (a. )}} (111.26)

Dentro de este proceso iterativo, ademas de la eliminacion de fuerzas negativas de contacto,
se tiene en cuenta la posibilidad de aparicion de nuevos contactos, como consecuencia de la
deformacion de los dientes adyacentes. En el caso de que aparecieran nuevos contactos, se
repetiria el proceso hasta que, en dos iteraciones consecutivas, se considerasen 10s mismos
contactos activos y, ademas, se cumpliesen los requisitos de precision del valor de las fuerzas
(criterios de parada).

Una vez obtenidas las fuerzas de contacto, son reducidas al centro geométrico de cada una de
las ruedas (fuerzas de engrane).

N
Z FNi ﬁll
i=1
F, N
2 N
Flv Z niiPoy ~ Z Nii Poy
T, i=1 i:%ﬂ
- - ) (111.27)
FZX z I:N, ﬁ2|
2 i=1
Ty N
2 ) Engrane 2 N
ZFNiipOZi - Z N; i Poy;
i=1 i:ﬂﬂ
2

Término debido al amortiguamiento

El procedimiento de célculo de las fuerzas viscosas considera dos fendmenos, el debido al
contacto entre solidos o histerético y el correspondiente al estrangulamiento del lubricante. Si
existe contacto entre solidos en el contacto i-ésimo, el amortiguamiento es el correspondiente
a la histéresis del material (Cnys). EI amortiguamiento debido al efecto del lubricante esta
activo, Unicamente, cuando haya aproximacién entre los perfiles y no exista contacto entre
ellos. La estrategia expuesta se resume en la ecuacion (111.28).
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Chysi SI FNi >0;
(IEC)i =-C, ( R(2) nll)nll _>Ceq, 0 si VP} w2’ 1| >0 si E =0 (111.28)
C'”bi si VP, w2’ n; <0 e

A continuacion se muestran las formulaciones adoptadas para calcular ambos fenémenos.
Amortiguamiento histerético

Este fendbmeno se considera proporcional al coeficiente de amortiguamiento relativo & y
dependiente de la rigidez de contacto (K), inercias (Ji) y radios bases de las ruedas (poi).
J,J
C.,.=28 |K—212 (111.29)
e ‘]1,051 + szgz
Amortiguamiento del lubricante

Para implementar el comportamiento del estrangulamiento del lubricante, cuando los perfiles
de los dientes se aproximan entre si, se siguio la formulacion de Koster [1974]:

3/2
C,, =1277b [——j (111.30)

Donde 7 es la viscosidad dindmica del fluido, b el ancho del diente y h la distancia entre
perfiles (espesor de pelicula fluida).

Una vez definidas las fuerzas viscosas de cada contacto, se reducen al centro geométrico de
cada rueda mediante la siguiente expresion:

N =
F, IZ;,C ( RW2)" i)nli
Fl N O
le ) IZ;,( Ceq (Vo wa ﬂl.)nl) (111.31)
FZx - N . .
R,y ; (VP(1/2 nl)
Tz Amortiguamiento i(ceq. P(1/2) nll )

i=1

111.3.3.2. Esfuerzo tangencial

Para la formulacion del esfuerzo tangencial, se tiene en cuenta el efecto de la friccion por
deslizamiento, la cual se implementa a través del modelo de Coulomb. En la formulacién se
incluye una funcién sigmoidea (tangente hiperbdlica), que permite evitar problemas durante la
integracion del punto primitivo, donde la velocidad relativa es nula.

Ve G| | Voo -

(Froz ), = —Fu2etanh T (111.32)

Vo ‘VP, w?2) ‘

En el modelo de partida, aunque solo se realizaron anélisis con coeficientes de friccion
constantes, se puede observar que la formulacion permite coeficientes de friccidn variables.

Finalmente, se reducen estas fuerzas al centro geométrico de cada una de las ruedas,
obteniendo los esfuerzos debidos a la friccion, mediante la expresion:
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_i F\, u#tanh |\7F"(1/2)'f1i| Vews) ¢
= 0 |\7Pi(1/2)|
le vV £ V,
F, ZN: —F, utanh LR YP'(M) - [xCR
T, i1 Vo |VP| w2 |
F ) d (111.33)
E iF 4 tanh oo Gl ) Vo -
Ni v i
sz i-1 0 |VP'(1/2)|
2 J sidin
0 N |VP(1/2)'f1i| Vows)
> | Fy utanh| = b [XGoR
i1 Vo |VPI w2 |

II1.3.4. Formulacion y procedimiento de integracion
de las ecuaciones dinamicas

El modelo de partida es un modelo plano de parametros concentrados de 20 g.d.l., que emplea
funciones no lineales para la determinacion de los esfuerzos de contacto en engranajes y
rodamientos. Recopila los principales fendmenos involucrados en el comportamiento
dindmico de transmisiones mediante engranajes cilindricos de dientes rectos: i) rigidez de
engrane variable y no lineal, ii) rigidez del rodamiento variable y no lineal, iii) efecto de las
holguras (en engranajes y rodamientos), iv) flexibilidad de los ejes y soportes y v) defectos en
engranajes y rodamientos.

El modelo se puede categorizar como un modelo No Lineal con rigidez variable (NLTV) con
la clasificacion de Kahraman y Singh [Kahraman, 1991b], un modelo dinamico en relacién al
agrupamiento propuesto por Ozguven y Houser [Ozgiiven, 1988a], un modelo hibrido con
respecto al procedimiento de resolucion del problema de contacto entre engranajes
[Fernandez, 2010] y se puede enmarcar en el dltimo de los grupos descritos por Wang
[2003b], por la consideracidn de ejes y soportes.

Por simplicidad, no se muestran las ecuaciones dindmicas que rigen el movimiento, dado que
el modelado dinamico esta fuera del alcance de este trabajo. Sin embargo, a modo resumen se
explicaré el procedimiento de calculo a partir de su expresion matricial.

[M14+[Clq+[K]la+ f,(a)+ fz(0,0) = fe, (V)

Donde [M] es la matriz de masa, [C] es la matriz de amortiguamiento y [K] es la matriz de
rigidez, siendo todas ellas matrices de términos constantes. El vector fex(t) incluye todos los
esfuerzos externos como la gravedad, el par aplicado, los posibles desequilibrios, etc. El
comportamiento no lineal se recoge en el vector f, que representa las fuerzas en los
rodamientos y en el vector fr que contiene los esfuerzos debidos al contacto entre engranajes.

(111.34)

Las ecuaciones dindmicas resultantes se integran numéricamente, empleando el software
SIMULINK® vy diversas funciones implementadas en MATLAB® para la obtencion de los
esfuerzos en los distintos elementos. Para ello, la citada ecuacion (111.34), se desarrolla en
forma de diagrama de bloques, reformulando y despejando el término de aceleracion.

q = [M ]_l( fExt (t) _[C]q _[K]q - fb (q) - fR (q, q))

El modelo proporciona, como resultados, las variables de posicion, velocidad y aceleracion de
cada g.d.l. (g), asi como los esfuerzos de contacto en engranajes y rodamientos.

(111.35)
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II1.4. Fundamentos de la tribologia aplicados al
contacto entre engranajes

Este trabajo de Tesis se centra en el estudio y analisis de los fendmenos disipativos presentes
en transmisiones por engranajes. Para modelizar el comportamiento de estos fendmenos
disipativos, se utilizan formulaciones analiticas, que estdn fundamentadas en teorias de
contacto directo entre solidos o de contacto en presencia de lubricante. De aqui que sea
necesario el conocimiento de los fundamentos triboldgicos asociados a los esfuerzos en el
contacto. Por la naturaleza de los esfuerzos se distinguen tres tipos:

e Esfuerzo normal (Fn)
e Esfuerzo tangencial (Fy)
e Pérdidas por arrastre fluido (Tarras)

A continuacion, para la comprension de los modelos presentados en el capitulo 1V, se
presentaran los fundamentos de cada tipologia de esfuerzo necesarios.

I11.4.1. Esfuerzo normal

Para la modelizacion del esfuerzo normal en el contacto entre engranajes, se recurre a la
superposicién de dos términos:

e Término elastico
e Término debido al amortiguamiento viscoso

El primer término esta relacionado con la rigidez de engrane y el segundo esta ligado a los
fendmenos disipativos en la direccion normal. La formulacion de cada término viene
determinada por el tipo de contacto y el régimen de lubricacion presente en el contacto.

I11.4.1.1. Término elastico

Para analizar el término elastico de la fuerza de contacto entre solidos, es necesario hacer
mencion al cientifico aleman Heindrich Hertz [1881], pionero en estudiar los esfuerzos de
contacto directo entre dos cuerpos perfectamente el&sticos, quien propuso que la deformacion
sufrida por ambos perfiles en contacto (J) es proporcional a la fuerza de aplicada (Fn), a
través de una funcion no lineal (Ecuacion (11.36)).

F, =Ké&" (111.36)
Donde K es la rigidez lineal y n el exponente de no linealidad.
Para el desarrollo de dicha propuesta se tomaron una serie de aproximaciones:

e Las superficies de los sélidos en contacto son continuas, perfectamente lisas, no
conformes (no son dos cilindros concéntricos por ejemplo) y sin friccion.

e El area de contacto debe ser pequefia comparada con las dimensiones de los cuerpos
en contacto, despreciando asi las tensiones debidas a dichas deformaciones.

e Ladeformacion se evalla utilizando la teoria de semi-espacio elastico.

e EI espacio entre las superficies indeformables h se puede aproximar como

h= Ax*+By’en el caso de esferas en contacto y h= Ax® para cilindros.
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Dependiendo del tipo de contacto entre cuerpos (contacto puntual o contacto lineal), el
exponente n de la ley de Hertz (Ecuacion (11.36)) toma diferentes valores. En el caso de
contactos puntuales, para aceros, se suele utilizar un valor de 1.5. No obstante, es susceptible
de tener otro valor, dependiendo del material de ambas esferas en contacto, y debiera ser
determinado a través de andlisis experimental. En el caso de contactos lineales, Bréndlein
[1998] propuso un valor de exponente, n, igual a 1.08, determinado a través de ensayos
experimentales. Posteriores investigaciones de Yang [1985] en este ambito, llegaron a la
conclusién que la linearizacion de la ley de Hertz es valida (Ecuacion (11.37)).

F, =K& (111.37)

En el caso de engranajes rectos, el tipo de contacto es el lineal y, por tanto, es el equivalente a
dos cilindros en contacto (Figura 111-10). Con el objetivo de explicar los fundamentos
generales del contacto lineal hertziano, se analiza la propuesta de Timoshenko [1951], en la
cual se plantea que la distribucion de presiones de dos cilindros de longitud, b, en contacto
sigue una funcion parabdlica (Ecuacién (11.38)) y que el semi-ancho de contacto, a, depende
de la carga aplicada (Ecuacion (11.39)).

2W 2 2W W, Ee
p(x) — N 1_(5] - Ph = p(X = O) = N = M (”138)
za a za 27zReq
%
8W, R
az[ N qu donde W, A (111.39)
7E, b

2
E“"zl—v2 1—v3
1 + 2
El E2
_ R R,
“ "R +R,

Figura 111-10 Contacto lineal
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111.4.1.2. Término debido al amortiguamiento

Como se expuso previamente, este término estd asociado a los fendmenos disipativos en el
contacto. Para analizar este efecto sera necesario distinguir dos fendmenos:

e Amortiguamiento histerético
e Amortiguamiento del fluido

Estos modelos dependen de la velocidad de aproximacion y alejamiento de los perfiles en
contacto, por lo que normalmente se modelizan como fuerzas viscosas:

Fe =Fiys + Fiup =Cud (111.40)

Amortiguamiento histerético

Ademas de los modelos puramente elasticos, como los expuestos hasta este punto, existen
modelos que tienen en cuenta la energia de disipacion durante el proceso de contacto-impacto.
Los primeros en presentar un enfoque que tuviera en cuenta la energia disipada en este
proceso fueron Kelvin y Voigt [Goldsmith, 1960]. En su enfoque, ademas de considerar una
rigidez lineal para modelizar las deformaciones, afiadieron un término dependiente de la
velocidad de deformacién, denominado amortiguamiento histerético (Ecuacion (11.41)).

Fye =Ciyed (I11.41)

Este término aglutina la energia de disipacion del proceso de contacto, siendo Chys el
amortiguamiento viscoso equivalente debido a la histéresis del material.

Sin embargo, el modelo de Kelvin-Voigt presenta limitaciones, dado que considera que la
energia disipada en la fase de compresion es igual a la disipada en la fase de restitucién a la
forma original. Este hecho no se ajusta al comportamiento real, de aqui que Hunt y Crossley
[1975], con el objetivo de modelizar de una manera mas precisa el comportamiento histerético
de los solidos en contacto, modelaron las fuerzas a través de la formulacion presentada en la
ecuacion (11.42).

Foys = 2670 (111.42)

Donde » es el factor de amortiguamiento histerético y su determinacion es experimental. El

calculo de este factor estd basado en la determinacién de la energia perdida en la fase de
compresion y restitucion del sélido ante impactos.

Amortiguamiento del fluido

En este tipo de contacto, ademas de la histéresis de los materiales cuando existe deformacion,
hay que considerar los efectos relativos a la presencia del lubricante. Para poder explicar el
comportamiento del contacto entre dos sélidos en presencia de lubricante, se expuesto en el
capitulo 1 la necesidad de conceptos de contacto hertziano y de mecanica de fluidos.

Para simular el comportamiento del fluido, generalmente, se opta por un modelo de
amortiguamiento viscoso (Ecuacion (111.43)).

Fio = Cis0 (111.43)

Para determinar el valor del amortiguamiento viscoso debido al efecto del lubricante, es
necesario desarrollar la ecuacion de Reynolds, que es la base para el calculo de la distribucion
de presiones en el contacto fluido. El interés de desarrollarla reside en tener un conocimiento
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mas exhaustivo de los conceptos y aproximaciones realizadas, sabiendo asi las limitaciones de
los modelos utilizados. Previamente al desarrollo y andlisis de la ecuacion de Reynolds, seran
necesarios fundamentos de mecanica de fluidos, que definan el comportamiento del fluido en
el contacto, como:

e Tipos de fluidos
e Propiedades reologicas de los fluido

Tipos de fluidos

Para poder analizar el contacto fluido entre los dientes de transmisiones por engranajes, el
primer aspecto estudiado es el tipo de lubricante utilizado. Los fluidos, dependiendo de sus
propiedades reoldgicas y de su deformacion ante tensiones tangenciales, pueden ser
clasificados de diferentes formas. En la Figura I11-11, se pueden apreciar las curvas de cuatro
fluidos, que relacionan la velocidad de deslizamiento del fluido (y) y la tension tangencial
aplicada (7). En todas ellas se pueden apreciar tres regiones distintas, una primera region con
comportamiento lineal, una segunda no lineal con pendiente positiva y otra tercera no lineal
con pendiente negativa.

TL e et e s s ———————— .

7 (log)

£ viscous

non-linear viscous
4

linear viscous

—> 4 =1 (log)
Figura I11-11 Curvas de friccion de cuatro fluidos tipo [Schipper, 1995] y [Evans, 1983]

Como se expuso, en la primera region de la curva, el comportamiento del fluido es lineal y es
considerado analogo al de un fluido newtoniano. En esta region, la relacion entre la velocidad
de deformacion tangencial y la tension de cortadura aplicada son proporcionales. En la
segunda regidn, la relacién entre la velocidad de deformacion y la tension tangencial ya no es
lineal, como se puede apreciar, pero la tension aumenta con la velocidad de deformacion. A
este comportamiento se le denomina no newtoniano (relacion viscosa no lineal). En la tercera
region, la relacion entre la tension tangencial y la velocidad de deformacion sigue siendo no
lineal (fluido no Newtoniano) y, ademas, la tensién empieza a decrecer con el aumento de la
velocidad de deformacion tangencial. Esto es debido a que el incremento de la temperatura
genera una reduccion en la viscosidad y, como consecuencia, se produce una reduccién en la
tension tangencial.

Por otro lado, dependiendo de la relacidon entre la tension tangencial y la velocidad de
deformacion del fluido, se observa que el comportamiento del fluido puede ser viscoso o
elastico. Concretamente, con el aumento de la presion, la pendiente de la curva empieza a ser
mayor y el fluido pasa de tener un comportamiento viscoso (baja pendiente) a uno visco-
elastico, e incluso uno puramente elastico. La transicion del fluido entre el comportamiento
viscoso Y elastico se determina, generalmente, mediante el nimero de Deborah:
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V,

p="Ten (11.44)

~ Ga

Donde Vent €s la velocidad de entrada del fluido y Gt el mddulo elastico transversal del
material. Para valores del numero de Deborah mucho menores que la unidad, el
comportamiento del fluido es totalmente viscoso. Para valores mucho mayores que la unidad,
el comportamiento es predominantemente elastico, siendo en la region cercana a la unidad,
donde existe un comportamiento visco-elastico. Dentro del comportamiento viscoso de los
fluidos, si se supera un limite de tension tangencial (tensién de Eyring), el comportamiento
del fluido es viscoso no lineal, mientras que por debajo de este valor es viscoso lineal.

Una vez analizados los diferentes comportamientos que puede adoptar un fluido, se estudiaran
los modelos que son capaces de reproducirlos. A continuacion se han presentado algunas de
las formulaciones analiticas mas utilizadas, para modelizar el comportamiento de los fluidos
Newtonianos y no Newtonianos.

El comportamiento viscoso Newtoniano, correspondiente a la region lineal de los cuatro
fluidos mostrados en la Figura 111-11, se puede describir a partir de la siguiente expresion:

y=L (111.45)
n
En cuanto a la caracterizacion de la region no lineal de los fluidos, hay mas controversia. Un
fluido tiene un comportamiento no Newtoniano, generalmente, cuando la velocidad de
deformacion es media o alta, como se observé en la Figura 1l1-11. Para simular el
comportamiento de fluidos no Newtonianos, uno de los modelos utilizados es el de Eyring
(Ecuacion (11.46)).

r<, Fluido Newtoniano

7:T—°sinh Zlosid T T ™ 727—0i:£ (IT146)
n 7, sinh| — |=— nt, 70

Ty Ty

Se demuestra, a través de la expresion, que para tensiones tangenciales por encima de la de
Eyring (z,), el fluido tiene un comportamiento no lineal. Sin embargo, cuando 7 « t,, €l
comportamiento expresado por la ecuacion (11.46) es el de un fluido Newtoniano.

Para combinar el comportamiento elastico y el viscoso no lineal, Johnson y Tevaarwerk
[Johnson, 1977] concluyeron que la velocidad de deformacidn tangencial se relaciona con la
tension a través de dos términos, uno relativo al comportamiento elastico y otro al viscoso:

. 1dr g, . T
=y +y, =——+-%sinh| — I11.47
O e (roj (I11.47)

t

Ademas, como se puede ver en la Figura Ill-11, hay un cierto valor de tension tangencial
limite (z;), en el que el fluido se comporta plasticamente. EI modelo de Johnson y Tevaarwerk
no tiene en cuenta esta consideracion, dado que la tensién tangencial puede crecer
ilimitadamente. Para solucionar esta problematica, Bair y Winer [Bair, 1979] realizaron una
propuesta alternativa.

.o lde o . (7
=——+—sinh| — 111.48
i ( J (I11.48)
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Propiedades reoldgicas de los fluidos

Para caracterizar el comportamiento de los fluidos, se observa que todas las formulaciones
dependen de la viscosidad dinamica (7).

Barus [1983] propuso un modelo que caracteriza la viscosidad ante la variacion de la presion,
a partir de la expresion:

n(p) = e’ (I11.49)

Donde 1, es la viscosidad dinamica a presion ambiente y « el coeficiente viscoso de presion.
Esta formulacidon se ajusta bien al comportamiento real de los fluidos cuando estan sometidos
a bajas presiones. Sin embargo, para el caso de presiones altas, se opta, en general, por la
propuesta por Roelands [1966].

(I11.50)

(%%, )
_ o
n(p)=7. [_77 J

o0

Donde 7. Y p, son constantes de valor 6.35 x 10° Pa s y 196.2 x 10° Pa respectivamente y z
a

es un indice de viscosidad-presion que se obtiene como z = - . Ademas,
5.1x10~°[log+9.67]
Roelands incluyo el efecto de la temperatura (T en °K):
S,
@+ )Z[(T0+135)/(T +135)} 0
770 ' ﬂ(To_138)
=n, | 1o donde §, = ——2> —2_ IT1.51
n(p) UOO[UOOJ onae 0 Iog(ﬂw)+967 ( )

Houpert [1985], utilizando el enfoque de Barus, propuso una variacion del coeficiente viscoso
que dependia de la presién y temperatura (T) del fluido (Ecuaciones (11.52) y (11.53)),
obteniendo valores mas realistas que los de Roelands.

n(p)=1,e”" (I11.52)

o = %[Iog (m.)+ 9.67}{{%] 0 {(“ 1.9;;108 ] —1}} (111.53)

Donde £ es el coeficiente de viscosidad-temperatura y P la presion Hertziana maxima.

Este trabajo de Tesis se ha centrado principalmente en el comportamiento newtoniano de los
fluidos, dado que se han tenido en cuenta condiciones isotermicas del fluido en el contacto. El
efecto de la temperatura y la implementacion del comportamiento de los fluidos no
newtonianos quedan fuera del alcance de este trabajo de Tesis. Sin embargo, han sido muchos
autores los que han investigado acerca del efecto de la temperatura en los fluidos y los
cambios a nivel local y global que ello provoca. A partir de estos trabajos [De la Cruz, 2011],
se concluye que en modelos que necesitan precision en el calculo de la distribucién de
presiones, este efecto no se puede obviar. Por el contario, en un modelo cuyo objetivo final es
el anélisis dindmico del sistema, se puede realizar dicha aproximacion.
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Desarrollo de la ecuacién de Reynolds

La expresion de Reynolds proviene de la ecuacién de Navier-Stokes [Currie, 1993], la cual, a
su vez, deriva de la ecuacion de la conservacion del momento, en fluidos newtonianos. La
ecuacion de la conservacion del momento (cantidad de movimiento) expresa,
conceptualmente, que si una particula tiene movimiento, es debido a la accion de la suma de
las fuerzas externas e internas, que matematicamente se expresa como:

ijUdv =jpds +IpVVdV (111.54)
DtV S \%
Desarrollando las derivadas parciales:
N 4 oy, M 9%, (111.55)
Pat TP, " ax, P |

Donde u es el vector velocidad, p el vector de presiones externas (fuerza externa por unidad
de area), W el vector de fuerzas internas por unidad de masa, x el vector de coordenadas
espaciales y a el tensor de tensiones. Ademas, el tensor de tensiones a las que estd sometido
el fluido se expresa como:

0;=0=i=#]

G =—DS 41 —>1 1 T 111.56
ij le ij {@jzlilzj ( )
De la expresién anterior, se deduce que las tensiones estan compuestas por una componente
normal y otra tangencial. Ademas, dicho tensor tiene que satisfacer una serie de condiciones

en un fluido newtoniano [Currie, 1993]:

1. Cuando el fluido esta en reposo, la tension es hidrostatica y la presion que ejerce dicho
fluido es la presién termodinamica.

2. Eltensor de tensiones g;; es linealmente dependiente del de deformaciones.

3. Las propiedades del fluido son puntuales, dado que no tiene predileccion por una
direccion concreta.

Asimismo, un fluido newtoniano es aquel cuya tensién tangencial depende, exclusivamente,
de las propiedades del fluido y del gradiente de velocidades:

ou,

=
[

i (111.57)

Relacionando las tensiones (Ecuacion (111.57)) con las distorsiones angulares y aplicando la
condicion de isotropia, se llega a la relacion constitutiva de tensiones en fluidos newtonianos:

ou ou; 0u;
- =—nS. +T 5. —% iy ) 111.58

GIJ p ij + ij an +77(an + aXi J ( )
Donde 7 es conocida como la viscosidad dinamica del fluido y I' como el segundo coeficiente
de viscosidad. Introduciendo la ecuacion de las tensiones a las que estd sometido el fluido
(Ecuacion (111.58)), en la ecuacién de conservacion de la cantidad de movimiento (Ecuacion
(111.55)), se llega a la conocida como ecuacion de Navier-Stokes:

u; ou;  op 0 [,.eu o | [ou  0du;
oy L= TR | F. 111.59
o TP, ax,.+axj( 8XKJ+6X{’7[8xj+axi H“’J (159
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Para el desarrollo de la ecuacion de Reynolds, es necesario aplicar el concepto de la
conservacion de la masa, en un fluido, a la ecuacion de la continuidad (Ecuacion (111.60)). A
partir de esta expresion, se relaciona el campo de velocidades con el de desplazamientos, para

fluidos incompresibles, es decir, para fluidos cuya densidad es constante (Z—’Z =0).

Dp  odu, ou,

L 4+p—-£=0->—"FK=0 111.60

Dt +p6xk ~ OX, ( )
Partiendo de esta premisa y de la ecuacién de Navier-Stokes, ademas, se asume que: i) el
fluido es Newtoniano e incompresible; ii) el flujo es laminar; iii) el diente es suficientemente
largo (infinitamente largo) para que no existan fugas laterales de fluido; iv) no existe
deslizamiento entre los bordes del perfil de diente y la capa mas externa de fluido; v) la

pelicula de lubricante es muy delgada, por lo que la presiones generadas a lo largo de su

. d . . .
espesor se pueden despreciar (a—p 0); vi) las fuerzas de los cuerpos (gravitacionales y

S =
magnéticas) son despreciables; vii) las fuerzas inerciales del fluido se pueden despreciar; viii)
no actlan fuerzas externas sobre el fluido; y ix) la curvatura de los dientes es lo
suficientemente grande comparada con el espesor de pelicula del lubricante, que la velocidad

de la superficie de los perfiles no varia en dicha direccion x.
Después de lo expuesto, la ecuacion (111.59) de Navier-Stokes queda reducida a:

op 0 _ou
—=—ln— 111.61
oX oz (77 azj ( )

Despejando e integrando dos veces, se obtiene la expresion de la velocidad en funcion de las
constantes de integracion, las cuales se determinan a partir de las condiciones de contorno. En
el caso de estudio, las condiciones de contorno vienen definidas por la velocidad del pifion
(u1) y la de la rueda conducida (u2) en la direccion x. Por lo que la distribucion de velocidades
del fluido queda expresada como:

2 =0 = 7> —zh
6_u:£@+&_) _2op, 2 , Cz{z =4 ul}—m:ua—p Z(uz—u1)+u1(lll.62)

Us——+-— +=
0z nox n 2nox n z=h=u=u, 2n  ox h

Para obtener la ecuacién de Reynolds, es necesario determinar el caudal de fluido en la
direccion x:

h 3

h® op , (u,—u,)
= =—°F h 11.63
% !“dz 1pox 2 (11163)

El fluido debe cumplir con la ecuacién de continuidad:

Dp , 8(py,) t[Dp , a(pu)  3(pv) , d(pw)

A = 111.64
Dt ' ox, O_)th+ax+ay+az dz=0 (1164

La variacién de la velocidad en la direccion y puede ser obviada, ya que el espesor del diente
es varios ordenes superior al espesor de pelicula fluida. Ademas, aplicando la regla de
integracion de Liebnitz (Ecuacion (111.65)) a la ecuacion de la continuidad, se obtiene la
expresion (111.67).

Ta[fé:l)] dz=—f (x,h)g—2+§|:}f (x,z)dz} (111.65)
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h
u ah oh
J‘ o(p )dz—— u)|2:h 6 l:pJAudz]— —pu, — 8 [pq ] (111.66)
0
hoP _py N, 20 —ph®ap), @[ Ph(u+u,) +p(W,—w,) =0 (111.67)
ot 2ox  ox\ 12y ox ) ox 2 v
Reordenando, se llega a la ecuacion de Osborne Reynolds [Reynolds, 1886]:
3 h
o ( ph® op ph(u,+u,) wofw—w—u, D)+ no2 (111.68)
x 125 ox 6x 2 OX _ot
Poiseulle Couiette Empuje = ocal

Donde p es la presion a la que esta sometido el fluido, p es su densidad, h es el espesor de
pelicula fluida, # es la viscosidad dinamica y ui y w; son las velocidades de la rueda i-ésima en
la direccion x y z respectivamente.

Cada uno de los términos de la ecuacion de Reynolds tiene un significado fisico, el cual es
importante tener en cuenta para saber cual de ellos puede ser decisivo en el andlisis posterior
[Hamrock, 1991]. En la ecuacién (111.68), el término a la izquierda del igual se le denomina
de Poiseulle y describe la razon neta del flujo, debido al gradiente de presion a lo largo del
perfil del diente. EI primer término después de la igualdad se denomina de Couette, el
segundo término es el Ilamado téermino de empuje y el tercer término es el denominado de
expansion local. A su vez, tanto el término de Couette, como el del empuje, se pueden
extender en varios sub-términos:

e Término de Poiseulle
e Término de Couette
0 Cuifa de densidad
o Cuna de alargamiento
o Cunda fisica
e Término de empuje
0 Mecanismo de presion normal
0 Mecanismo de presion por translacion
e Término de expansion local

Una vez definidos los términos involucrados en la ecuacion de Reynolds, se analiza cada uno
de ellos.
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Término de Couette

El primer término después de la igualdad, denominado de Couette, puede dividirse en tres
efectos, aplicando la regla de la cadena:

o[ Ph(u+u,)| h(u+Uy)op  ph o P(U+U,) oh
&{ 5 =—— §+7§(u1+u2)+—2 . (111.69)
Cuiia Cufia Cufia
Couette de de fisica

densidad alargamiento

El primero se denomina cufia de densidad, el segundo cufia de alargamiento y el tercero cufia
fisica. Por claridad, en las figuras relativas a estos términos, la velocidad del pifién uz es nula.

La cufia de densidad estd directamente relacionada con la variacion de la densidad en la
direccion del deslizamiento x. Si la densidad del lubricante disminuye en dicha direccién, los
perfiles de velocidad difieren a lo largo de la pelicula fluida, como puede apreciarse en la
Figura 111-12.

P(x)
h(u, +u2) op
Soli 5 Ay

2 ox
G
UN
p(x) /\ :;’e »
densidad

Fluido

Sélido 2

Figura 111-12 Mecanismo de la cufia de densidad.

La cufia de alargamiento depende de la variacion de la distribucion de velocidades de ambos
solidos. En la Figura I11-13, se observa que esta distribucion de velocidades varia porque la
velocidad del perfil del sélido dos (u2) no es constante en la direccion x. Este efecto ocurre si
los solidos son elasticos o si las propiedades del material cambian sustancialmente, es decir,
se alargan en diferente medida.
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Sélido ph 0
2 Ox
p(x) Cuiia
de
alargamiento

(2 +u,)
S

Fluido

Solido 2
Figura I11-13 Mecanismo de alargamiento
La cufa fisica depende de la variacion de la pelicula fluida entre perfiles, como es en el caso
de engranajes. Fisicamente, se produce una variacién de la distribucion de velocidades con el

espesor de pelicula, siendo mayores las velocidades cuanto menor es el espesor de pelicula (el
sentido de la velocidad del perfil dos es el mismo que el del fluido), consiguiendo un efecto

parecido al de una tobera (Figura I11-14).

plu +u,) o
2 ox

Cuna
fisica

p(x) Sélido 1

Fluido

Solido 2

Figura I11-14 Mecanismo de la cufia fisica
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Término de Empuje

El segundo término después del igual de la ecuacion de Reynolds (Ecuacion (111.68)), es el
Ilamado término de empuje, que a su vez puede ser descrito a partir de dos efectos:

oh oh
W, —-W, —U,— [= W, —W. — u, — (111.70)
P(l 27 Y2 5y P(ld 2) pzax
Mecanismo de presion : L
Término de empuje normal " Mecanismo de presion

por translacion

El primero de los efectos de la ecuacion (I111.70) es el mecanismo de presion normal, que se
produce por diferencia de velocidades en la direccion z, y el segundo es el denominado
mecanismo de presion por translacion.

El mecanismo de presion normal surge por la diferencia de velocidades de los perfiles en la
direccion z. Concretamente la distribucion de presiones es positiva si hay acercamiento entre
perfiles (Figura I11-15).

Sélido 1 p(w —w,)

N
Mecanismo de presion
p(x) normal

Fluido

Sdlido 2

Figura I11-15 Mecanismo de presion normal

El mecanismo de presién de translacion depende de la variacion de la pelicula fluida. El
concepto fisico se deriva de la variacion de la distribucion de velocidades en el fluido.
Concretamente, debido a que el perfil del pifion se desplaza con una velocidad u; y los
perfiles no son paralelos, se produce que las distribuciones de velocidades del fluido a lo largo
del eje x sean diferentes (Figura 111-16).



111-30 Capitulo I1l: Fundamentos tedricos del modelo de contacto entre engranajes

o Oh
2 0x

—
Mecanismo de presion
por translacion

JuSEEEEEEEEEEEN

Fluido

Sélido 2

Figura 111-16 Mecanismo de presién de translacion
Término de expansion local

Por ultimo, el tercer término después del igual de la ecuacion de Reynolds (Ecuacion (111.68)),
es el denominado de expansion local. Este efecto surge a partir de la variacion de la densidad.
Fisicamente, existe un aporte de calor al lubricante que provoca cambios en sus propiedades
reoldgicas (Figura 111-17).

Solido 1

ot
p ——
Expansion

local

Fluido

|
Soélido 2 Qaportado

Figura I11-17 Mecanismo de expansién
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Calculo de la fuerza viscosa

Una vez desarrollada la expresién de Reynolds y analizados cada uno de sus términos en
profundidad, se procede a calcular la fuerza debida al comportamiento del fluido. Para ello es
necesario adecuar la ecuacién de Reynolds, a su forma mas simplista, a partir de una serie de
aproximaciones. El primer paso es la conversion del término del empuje y considerar que las
propiedades del fluido (densidad y viscosidad) no varian con el tiempo, ni a lo largo del
contacto (Ecuacion (111.71)).

o h op)  ofh(u+u,) oh
= 2 —W, —U, — .71
8x(1277 ax] 8x[ 2 +(W1 Yot 6xj (-
A partir de la ecuacion de la derivada material, se obtiene la velocidad de pelicula fluida (%):
y _OX
Dh oh oh ox 275t ch ch
Lon_oh, ahox A _w-w,—u 11.72
Dt ot oxot | Dh T Mgy (-72)
Dt 4T
Por lo que la ecuacién de Reynolds quedaria ordenada como:
3
o ap)_ofh(u+y)] on (111.73)
ox\12n ox ) OX 2 ot

Aplicando las aproximaciones del estudio y definiendo la media de velocidades de los
perfiles, como velocidad de entrada del fluido o “entraining velocity”, la ecuacién de
Reynolds se expresa a partir de la ecuacion (111.74):

1 0(,20p) (w+U)oh oh (u+u,)| . & (,50p oh oh
L Ofppop)_htt)oh oh Ut O (s _qopy N g0p N 124
12776x[ axj 2 8x+6t_>{ve“‘_ 5[ 7o\ ax ) T e g HLen 5 (HL74)

La ecuacion de Reynolds, en su expresién mas simplista, queda formulada:

o (. .20p oh oh
—| == =120V, —+12n — 11.75
8x( axj Went g T2 5 (.79
Para el calculo de la fuerza debida al fluido, hay que determinar la distribucidn de presiones,
para el régimen y condiciones de lubricacion del contacto, y con ella integrarla a lo largo del
area de contacto.

Fiuo =bip(X)dx (111.76)

II1.4.2. Esfuerzo tangencial

La friccion es un fendmeno disipativo que surge cuando dos elementos o superficies estan en
contacto y hay un movimiento relativo entre ellas. A la resistencia que hay entre esos dos
cuerpos al movimiento relativo, se la conoce como friccion. Para evitar este fendmeno, se
recurre a la accion del lubricante, el cual, ademéas de mejorar el funcionamiento global de la
transmision, reduce el desgaste entre dientes y ejerce de fluido refrigerante, disminuyendo asi
la temperatura en la region de contacto. Por esta razén se estudia la friccion en ambiente
fluido, sin obviar la posibilidad que exista contacto seco. A continuacion, y a modo
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introductorio, se presentan los fundamentos necesarios para calcular los esfuerzos de friccion
en un fluido newtoniano, los cuales serviran para sentar las bases del procedimiento posterior
de calculo de la friccion en cualquier régimen.

En fluidos Newtonianos, como axioma general, la velocidad de deformacién y la tension
tangencial aplicada, se relacionan mediante la viscosidad.

ou
=n— .77
e =17, (1N.77)
Una vez determinada la distribucion de velocidades en un fluido Newtoniano (Ecuacion
(111.62)), se sustituye en la ecuacion de la tension tangencial (Ecuacion (111.77)). Esta queda

finalmente expresada como:

ou (2z-h\op (u,—u,
=p—= = 111.78
P =15 ( 2 j@xJ{ h jﬂ ( )

Si se particulariza la ecuacion anterior, para la capa en contacto con el pifion (z=0) y para la
correspondiente a la rueda conducida (z=h), se obtienen las siguientes expresiones:

ho u,—u
,(2=0)= _nep b i B (111.79)
2 OX h
Friccién por rodadura i00ib izami
on erlj fluido Frnccnoner?glr ?I(Lalsildltz)amlento
ho u,—u
1 (z=h)= LT e (111.80)
20x h
Friccion por rodadura £ riccion por deslizamiento
enel fluido enpel fluido

Se observa que la tension tangencial en ambas superficies es igual, pero de signo contrario, en
el término correspondiente a la friccion por rodadura en el lubricante. Como las dos
ecuaciones son analogas, Unicamente se analiza la relativa al pifion.

Hasta este punto, solo se han tenido en cuenta las tensiones tangenciales debidas al fluido para
el caso de perfiles idealmente lisos. Es necesario tener en cuenta, tanto las tensiones
tangenciales debidas al contacto directo entre asperezas, como las debidas a la deformacion de
los perfiles en el movimiento relativo de rodadura. Para ello, inicialmente, se afiade un
término que considera la tension producida por el contacto entre las asperezas de las
superficies de los sélidos, que relaciona la presion normal con la tangencial, a partir de un
parametro denominado coeficiente de friccion de las asperezas o de contacto directo (u). La
expresion de la tension tangencial, en el pifién, queda finalmente definida como:

__hop (u,-y
T, = 26X+[—h ]77+ ﬁLp (111.81)

Friccion por contacto
entre asperezas

A partir de la integracion de la tension tangencial a lo largo del area de influencia del
contacto, se calculan las fuerzas tangenciales en el contacto (friccion). Estas fuerzas
tangenciales se clasifican en fuerzas de friccion por rodadura (rolling friction) y fuerzas de
friccion por deslizamiento (sliding friction).
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bJ-hap

RoII

Fsiiging = bl:J}](uz h ]dX + Ius pdx}

El otro aspecto a incluir en la ecuacion de las tensiones tangenciales, es el efecto de la
deformacion de los perfiles en el movimiento relativo de rodadura. Este fendmeno se produce
porque la resultante de la distribucion de presién normal, no coincide con el centro
geométrico del contacto. Se suele modelizar como una fuerza tangencial, que incluye el efecto
de la deformacion de los perfiles cuando hay micro-deslizamiento en el contacto (rodadura de
un perfil sobre otro). Como resultado, la fuerza de rodadura (Fg,;;) esta formada por dos
componentes: la debida a la rodadura en presencia de fluido y la correspondiente a la rodadura
entre perfiles.

F (111.82)

Friccion — bJ. xde I:Roll + FSIldmg

h op T

Foo=-b[2Pgyy  lrar 111.83

Roll J.2 ax p01 ( )
Rodadura entre perfiles

Donde Ty, es el par de resistencia a la rodadura entre los s6lidos.

Como resumen, se muestra la formulacion de la friccion por deslizamiento y por rodadura. A
su vez, cada uno de ellos estd compuesto por dos términos, que seran analizados a
continuacion:

u, —u
Fatiding =0 Dﬂ [%} dx + Iﬂs pdx}

RoII _ bjh ap dx + Rl Roll
Po,

(111.84)

I11.4.2.1. Friccion por deslizamiento (Fsiiding)

Se denomina friccion por deslizamiento, como su propio nombre indica, al tipo de friccion
gue se produce cuando un cuerpo esta en contacto con otro y, ademas, existe una velocidad
relativa periférica entre sus perfiles, en el punto de contacto. Independientemente del modelo
utilizado para calcular el valor de dicha fuerza de rozamiento, la friccién por deslizamiento
plantea la disyuntiva del calculo del sentido de la fuerza. A este respecto, un hecho
contrastado es que la fuerza de friccion por deslizamiento se opone a la velocidad relativa de
deslizamiento (Figura 111-18). En el caso de transmisiones por engranajes, dado que hay
instantes de tiempo en el que coinciden dos 0 mé&s contactos simultaneos de dientes, y en
regiones diferentes, coexisten varias fuerzas y sentidos de rozamiento. Este hecho produce
que, en ciertos casos, la fuerza de friccidn cree un par que “ayude” al movimiento, es decir,
que el par de entrada aplicado y el par ejercido por la fuerza de friccion tengan el mismo
sentido. Sin embargo, generalmente, el par debido a la friccion tiene sentido opuesto al par de
entrada y ocasiona pérdidas en el conjunto. Por tanto, se puede concluir que, dependiendo del
sentido de la velocidad de rotacion, de la direccion del par de entrada y de la localizacion del
contacto, se plantean varias posibilidades de sentidos de las fuerzas de friccion.
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Figura 111-18 Fuerzas debidas a la friccion por deslizamiento

A continuacién se abordara la problematica derivada de la determinacion del sentido de la
fuerza de friccion por deslizamiento, para posteriormente presentar los diferentes modelos que
simulan el comportamiento de este fendmeno disipativo.

111.4.2.1.1. Determinacion del sentido de la fuerza de friccion por

deslizamiento

En transmisiones por engranajes, el punto primitivo es el polo del movimiento. Como
consecuencia, la velocidad de deslizamiento queda definida cinematicamente. Este hecho
influye directamente en el sentido de la fuerza de friccion. Estos sentidos dependen de los de
la rotacion de las ruedas, del correspondiente al par resistivo y de la localizacion del contacto.
De aqui se extrae el interés de analizar las diferentes posibilidades, con el objetivo de
determinar el sentido de las fuerzas de friccion en todos los supuestos. Para ello se plantean
los cuatro escenarios potenciales de contacto doble, en funcién de los sentidos de rotacion del
par y velocidad angular de entrada, porque los casos de contacto simple estan incluidos en
ellos. Los supuestos a analizar son:

e Sentido anti-horario (positivo) del par y de la velocidad angular de entrada

e Sentido horario (negativo) del par y anti-horario de la velocidad angular de entrada
e Sentido anti-horario (positivo) del par y horario de la velocidad angular de entrada
e Sentido horario del par y de la velocidad angular de entrada

A continuacion, a modo ejemplo, se muestra el analisis del primer supuesto (Figura I11-19).
Posteriormente, se resumen los cuatro supuestos en una formulacion general, que permite
conocer el efecto de la friccion por deslizamiento, en funcion de los sentidos de rotacion y par
aplicado (Figura 111-20).



Alberto Diez Ibarbia 111-35

Sentido anti-horario del par y de la velocidad angular de entrada

El primer caso de estudio se corresponde al supuesto en que la velocidad de rotacion y par de
entrada tienen sentido anti-horario. A partir del sentido de rotacidon, se determina
cinematicamente la velocidad de deslizamiento, fijando asi los sentidos de las fuerzas de
rozamiento (Figura 111-19). A partir de las fuerzas de rozamiento y las de contacto (respecto
del pifion), se realiza el equilibrio estatico:

|T1| = Po, (Fl,N + Fz,N )_ lel,SIiding + (dl + dz ) Fz,snding = |T1.N | + |T2,N | _|Tl,SIiding

Se observa, en este supuesto, que si el punto de contacto se sitla a la izquierda del punto
primitivo, el par de la fuerza de friccion en dicho punto “ayuda” al par de contacto (T siiding).
Si la suma de los pares debidos a las friccion es negativo (por ejemplo ocurre cuando hay
contacto simple antes del punto primitivo), el par de entrada necesario es menor que el
correspondiente en el caso en que la suma sea positiva. Andlogamente, cuando la suma de
pares debidos a la friccion es positiva, se incrementa el par de entrada necesario para vencer el
par resistivo en la rueda conducida y el correspondiente a la friccion.

(11.85)

+ |T2,Sliding

Figura 111-19 Fuerzas debidas a la friccion por deslizamiento (supuesto 1)

Supuesto general

El procedimiento de andlisis de los tres supuestos restantes es el mismo que el expuesto. Para
no incurrir en la reiteracion, se muestra una formulacion general en la que se incluyen los
cuatro supuestos a analizar. A partir de ésta, se pueden determinar los sentidos de los pares de
friccion, en funcidn de los sentidos del par y de los de la velocidad de rotacion (Ecuacién
(111.86)).
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a

X @,
T,

Figura 111-20 Fuerzas debidas a la friccion por deslizamiento (supuesto general)

A partir del analisis de los cuatro supuestos, el par de entrada al realizar el equilibrio estatico
se puede expresar Como:

|T1| = Po, (Fl,N +F )+ sign(T, 'wz)[lel,snding J +sign(T, 'wl)[(dl + dz) FZ,SIiding:|

: _ (111.86)
= |T1,N | + |T2‘N | +sign(T, - »,) |Tl,SIiding +sign(T, 'w1)|T2,snding
La funcion sign(x) traslada el signo de la variable x.
111.4.2.1.2. Modelos de las fuerzas de friccion por deslizamiento

En el capitulo Il se presentaron tres tipologias de modelos, que simulan el comportamiento de
las fuerzas de friccion por deslizamiento (Fsiiding):

e Modelo de Coulomb
e Modelo estadistico
e Integracion de la tension tangencial

Modelo de Coulomb

Como se aprecia, el modelo de Coulomb lo que hace es aglutinar el efecto del lubricante y del
contacto entre asperezas en un solo término, denominado coeficiente de friccion. Por esta
razon, es de vital importancia la eleccion del coeficiente de friccion y su validez para los
diferentes regimenes y condiciones de lubricacion.

u, —u
FSIiding = bI:J.U( 2 h ! j dX + J.ILIS pdxi| = ILIFNorma| (I I I 87)
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Modelo estadistico

Esta formulacion superpone la friccion debida al contacto directo entre asperezas y la
correspondiente al fluido (Ecuacion (111.88)). Para ello es necesario definir el area en la que
existe contacto directo y en la que existe fluido entre ambos perfiles.

u, —u
_ SREISTEAR
FSIiding - bl:J.n [%] dx+.[‘Ll5 pdx:| N FS\:iding + I:Skiiding —> stding J. j h (|”88)
FSt:iding =Db| u pdx

Friccidn seca o extrema (Fsbliding)

La formulacion del término correspondiente a la friccion entre asperezas, viene determinada
por la tension tangencial de Eyring (z0), por el area efectiva donde hay contacto entre
asperezas (A,), por el coeficiente de presion de la tension tangencial limite para interaccion
directa entre asperezas (£) y por la carga soportada por las asperezas (W.). Estos vienen
determinados experimentalmente, a partir de ensayos con microscopio optico de los perfiles
del diente, en los que se obtienen los parametros estadisticos que definen la superficie del
diente.

Faiaing = 7oA +EW, (111.89)
Friccion fluida (Fg;ging)

Para la formulacién del término correspondiente a la friccion fluida, se debe calcular la
tension tangencial del fluido e integrarlo para el area correspondiente, es decir, al area de
contacto en el que exista fluido atrapado. Esta area es igual a la total menos el area donde hay
contacto entre asperezas.

S\:iding =Ty (A_ A%) (111.90)
Integracion de la tension tangencial

Este modelo de calculo de la friccion por deslizamiento se limita a tener en cuenta el término
correspondiente al fluido. Por esta razon, este modelo sélo es aplicable a regimenes de
lubricacion donde la distancia entre perfiles es considerable, es decir, que no hay contacto
entre solidos.

Fygne = Fo

a
sliding Sliding — bj 7,,0X (111.91)
—a
Incluir el contacto entre sélidos complicaria la problematica de la integracion y obtencién de
la fuerza, analiticamente. En este caso, se recurre a los otros dos tipos de modelos.

I11.4.2.2. Friccion por rodadura (Fron)

Se denomina friccion por rodadura, al tipo de friccién que se produce cuando un cuerpo esta
en contacto con otro y, ademas, tienen una velocidad angular relativa entre ambos, en el eje
paralelo a su plano tangente [Johnson, 1985]. En el caso de los engranajes, se puede apreciar
(Figura 111-21) que este tipo de friccion se localiza en el contacto entre dientes.
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Figura 111-21 Fuerza debida a la friccién por rodadura

La friccion por rodadura se puede descomponer en dos fenomenos (Ecuacion (111.84)), la
rodadura en ambiente fluido y la rodadura entre perfiles que sufren deformacién. El primero
se produce como resultado de la expulsion de fluido, en el sentido opuesto a la velocidad de
rodadura (Figura 111-22). El segundo se produce porque la resultante de la distribucion de
presiones no coincide con el centro del contacto. De hecho, esta resultante esta localizada en
una paralela a la linea de engrane. Para modelizar este fendbmeno, normalmente, se traslada
dicha resultante a la linea de engrane y, después, se modeliza como una fuerza ficticia en la
direccién tangencial. Para ello, se calcula el par producido para trasladarla a la linea de
engrane y se la divide por el radio base de la rueda.

Los fendmenos antes relatados se modelizan a partir de un enfoque analitico, en el cual se
parte de la expresion:

Frol = bj hop dx

bj hop dX+ Teon = Faon + Fron = T (11.92)
Froin =

Po,

Rolllng
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2y
2 \Fluido

Figura 111-22 Superposicidn de la friccion por rodadura

Rodadura debida al fluido (Fg,;;)

La fuerza de friccion por rodadura debida al fluido (Ecuacion (111.93)), es dependiente de la
derivada de la presion en el fluido. Por esta razon, para el célculo de este esfuerzo, sera
necesario establecer el régimen de lubricacién del contacto. La finalidad es conocer la
distribucion de presiones.

Fron = —bfgg—zdx (111.93)

Rodadura debida a la deformacion de los perfiles (F5,;,)

Para el célculo de la fuerza de friccion por rodadura debida a la deformacion de los sélidos en
contacto (F2,), es necesario trasladar la fuerza resultante del contacto a la linea de engrane.

A partir del par de traslacion (par resistente a la rodadura), la friccion por rodadura se expresa
como una fuerza en la direccién tangencial (Figura 111-23), de valor:

Fo = Tron (111.94)

Roll —
0 pol
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Figura 111-23 Friccion por rodadura debida a la deformacion de los sélidos en contacto

Se puede observar que la distancia existente entre la resultante y la linea de engrane, se puede
expresar en funcion del semi-ancho de contacto de la teoria Hertziana (a), definiendo el par de
translacion, como:

Teon =Fysa (111.95)

Donde el valor del pardmetro que marca la desviacion entre la resultante y la linea de engrane,
¢, se calcula empiricamente. Conceptualmente, se podrian aglutinar los dos efectos de
friccion por rodadura (fluido y deformacion de los perfiles), a través de la formulacion
presentada (Ecuacion (111.95)), cambiando el valor del parametro de desviacion entre
resultante y linea de engrane.



Capitulo IV

MODELO DE CONTACTO Y EFICIENCIA

IV.1. Introduccion

El principal objetivo de una transmision por engranajes, como su propio nombre indica, es
transmitir la potencia aplicada en un eje, a través de ruedas dentadas, a otro eje que tiene
solidario una resistencia, la cual absorbe dicha potencia. Entre sus caracteristicas mas
destacadas estan la compacidad, robustez, fiabilidad y resistencia, entre otras. Sin embargo, si
una destaca sobre las demas, es su alta eficiencia energética. El resultado de estas bajas
pérdidas en el contacto entre engranajes, provoca el uso generalizado de este tipo de
transmision en la Industria. En este sistema mecanico, la transmision de potencia se produce
por medio de contacto directo entre los dientes de los engranajes (contacto seco) o por
contacto en presencia de fluido lubricante (contacto fluido). Como resultado del régimen de
funcionamiento y del tipo de contacto entre engranajes, se producen una serie de pérdidas
energéticas. La comunidad investigadora ha mostrado gran interés en simular, con precision,
el comportamiento de estos fendmenos disipativos, como se expuso en el capitulo 1. Ademas,
con la incorporacién del comportamiento de estos fendmenos, los autores no sélo pretenden
obtener resultados realistas de los pardmetros cuasi-estaticos y dindmicos de interés (como
pueden ser el reparto de carga y el error de transmision), sino calcular fielmente el
rendimiento de la transmision. Por todo lo expuesto, este trabajo de Tesis se ha centrado en el
estudio y analisis de los fendmenos disipativos y su influencia sobre la eficiencia de este
sistema mecanico.
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En el capitulo 111, se presentaron las particularidades del modelo avanzado de contacto entre
engranajes, de las que parte este trabajo de Tesis. Esta fundamentado en el contacto seco o
directo de naturaleza Hertziana, permitiendo incorporar tanto el comportamiento de las
fuerzas viscosas, debidas al fluido y al contacto entre sélidos en la direccion de la linea de
engrane, como las fuerzas de rozamiento por deslizamiento. El objetivo de este modelo
GEDUC era el de disponer de un modelo que tenga en cuenta todos estos efectos, no estando
entre sus finalidades, el realizar un analisis exhaustivo de los fendmenos disipativos. Por esta
razon, en este documento de Tesis se ha profundizado en este ambito.

En esta seccion, se realizara el anélisis de los fendmenos disipativos y de las formulaciones
necesarias para simular su comportamiento, las cuales son susceptibles de variar con el
régimen de lubricante. Por esta razon, inicialmente, se presentaran los diferentes regimenes de
lubricacidon presentes en el contacto entre engranajes, y, posteriormente, se analizaran vy
presentaran, para cada uno de los esfuerzos existentes, las formulaciones propuestas. Para el
desarrollo de este andlisis, serd necesario basarse en los fundamentos y teorias expuestos en el
capitulo 111, los cuales serviran como herramienta para el célculo de cada tipo de esfuerzos.
Para finalizar el capitulo, se presentara la metodologia de célculo de la eficiencia desarrollada.

IV.2. Régimen de lubricacion

Para el conocimiento de qué formulaciones y conceptos determinan los esfuerzos en el
contacto, es primordial discernir cuél es el régimen de lubricacién del contacto a estudiar.

El régimen de lubricacién es diferente dependiendo de la carga aplicada, propiedades
geomeétricas, propiedades reoldgicas y de la rugosidad. A este respecto, la teoria del espesor
de pelicula fluida distingue, principalmente, cuatro tipos de regimenes de lubricacién en el
contacto fluido [Johnson, 1970]:

I. Rigida Iso-viscosa (RI): Es la que se conoce comunmente como hidrodinamica. En
este tipo de lubricacion no hay deformacion de los sélidos en contacto y no hay
cambios importantes en las propiedades reoldgicas del lubricante.

Il. Elastica Iso-viscosa (El): Se conoce comUnmente como elastohidrodinamica suave
o local. Al contrario que en el anterior régimen de lubricacion, si existe
deformacion de los s6lidos en contacto, aunque sélo localmente, y no hay cambios
considerables en las propiedades reoldgicas del lubricante.

I11. Rigida viscosa (RV): En este tipo de lubricacion no hay deformacién de los solidos
en contacto, pero si hay variaciones de las propiedades reoldgicas del lubricante.
IV. Elastica viscosa (EV): Se conoce comunmente como elastohidrodindmica (EHL).
Las variaciones de presion y temperatura en el contacto provocan la deformacion
de los soOlidos en contacto (elastica), asi como cambios significativos en las

propiedades reologicas del lubricante.

Al analizar los cuatro regimenes de lubricacion expuestos, se observa que hay dos
caracteristicas del contacto que varian: la deformacion de los dientes y las propiedades
reoldgicas del fluido. En la Figura IV-1, se presenta el esquema de los diferentes regimenes
de lubricacion, resumiendo las caracteristicas expuestas.
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Rigida Elastica Rigida Elastica
iso-viscosa (HL) iso-viscosa viscosa viscosa (EHL)

Esquema del y

N
contacto / /.* /—h\

Deformacion

de los dientes NG S NG S|
Propiedades  y(x,y)=ce n(x.y)=cte nexy)=f(p.T) n(xy)=f(p.T)
reoldgicas p(x,y)=cte px.y)=cte p(xy)=f(p,T) p(xy)=f(p,T)

Figura 1VV-1 Esquema del contacto fluido entre dientes en los cuatro regimenes de lubricacion

En la literatura cientifica existen diversos parametros que permiten discernir en qué régimen
de lubricacion se encuentra el contacto. En este estudio se utilizan dos:

e Diagrama de Greenwood
e Curva de Stribeck.

Diagrama de Greenwood

El diagrama de Greenwood representa los cuatro tipos de regimenes de lubricacion del
contacto, mediante cuatro regiones, las cuales se definen a partir de dos parametros
adimensionales, Gy y Ge.

GW3 W8/3

G, = G, =

v T Uz y e U2 (IVl)

A su vez, estos parametros dependen de la carga, de la velocidad, de las propiedades
reoldgicas del fluido y de las del material de los solidos en contacto.

Very
G=20aE, U=—"%"y W= V.2
* e E.R, 2ER (e

€q " eq eq " eq

Curva de Stribeck

La curva de Stribeck utiliza un parametro adimensional, A, que relaciona el espesor de
pelicula fluida con la rugosidad de la superficie. El resultado aporta una primera
aproximacion del régimen de lubricacion.

Se considera lubricacion hidrodindmica si el espesor de la pelicula fluida es, al menos, diez
veces mayor que la rugosidad. Es lubricacion elastohidrodinamica en caso contrario. En esta
ultima, se pueden distinguir, a su vez, tres condiciones de lubricacion (Figura 1V-2):

I. Condiciones de lubricacion extremas o “Boundary lubrication” (BL): No existe
apenas lubricante entre los solidos en contacto. Generalmente, estas condiciones de
lubricacion ocurren cuando el parametro de Stribeck es menor que uno, por lo que
existe contacto directo (seco) parcial entre solidos (A<1).
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Condiciones de lubricacién mixtas o “Mixed lubrication” (ML): Hay fluido entre
los solidos en contacto, pero también existe contacto entre asperezas. Se diferencia
del anterior caso porque existe mayor cantidad de lubricante entre solidos.
Generalmente, estas condiciones de lubricacion existen cuando el parametro de
Stribeck es mayor que la unidad y menor que tres, aproximadamente (1<A<3).

Condiciones de lubricacion completamente fluidas o “Fully-flooded lubrication”
(FL): No existe contacto entre solidos, es decir, siempre hay fluido entre los
perfiles en contacto. Generalmente, estas condiciones de lubricacion ocurren
cuando el espesor de pelicula es mayor que tres veces la rugosidad (3<A<10).

Mixed lubrication Fully-flooded lubrication

Boundary lubrication

Figura IV-2 Esquema del contacto entre dientes en los tres condiciones de lubricacion de la elastohidrodinamica

Estos valores del parametro de Stribeck son orientativos y, por lo tanto, es necesario
informacidn adicional acerca del tipo de lubricacion en el contacto, sobre todo en las regiones
limite. Con la finalidad de obtener esta informacion, se opta por los parametros de
Greenwood, como se habia adelantado. A modo de ejemplo, en la Figura V-3, se muestran el
diagrama de Greenwood y una curva de Stribeck genérica.

10°

10°

10*

Gv

10°

10°

Rigida
viscosa

Diagrama de Greenwood Curva de Stribeck

l«€«——— Lubricaciénelasto- — 3. Lubricacion
hidrodinamica (EHL) hidrodinamica

I (HL) ]
BL ML FL

Viscosa elastica o< >< >
(EHL) 5

Iso-viscosa
elastica

Rigida
Iso-viscosa
(HD)

1 J ! !

-2

10

10" 10 15

10°

Ge ’=hyRa

Figura 1V-3 Diagrama de Greenwood correspondiente con los regimenes de lubricacion del capitulo de
resultados y curva de Stribeck genérica donde se pueden apreciar los regimenes y condiciones de lubricacion
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IV.3. Esfuerzos existentes en el contacto

Una vez definidos los regimenes y condiciones de lubricacion, se presentan los modelos de
calculo de los esfuerzos presentes en el contacto entre engranajes (Figura 1V-4),
distinguiendo:

e Esfuerzo normal (Fn)
e Esfuerzo tangencial (Ft)
e Esfuerzo por arrastre de fluido (Tarras)

arras,

1
1
T yras, 1
)
1

Figura 1VV-4 Esquema de esfuerzos presentes en el contacto entre engranajes
IV.3.1. Esfuerzo normal (Fn)

Para modelizar el esfuerzo normal en el contacto entre engranajes, se recurre a la
superposiciéon de dos términos, el término elastico (Fk) y el término debido al
amortiguamiento viscoso (Fc).

F,=F +F, (IV.3)

El primer término esta asociado, generalmente, a la rigidez de los engranajes. El segundo se
corresponde con los efectos disipativos presentes en el contacto. Dependiendo del tipo de
contacto y lubricacion, cada uno de estos términos se modelizard de forma diferente, como se
presentara a continuacion.

1V.3.1.1. Término elastico (Fk)

Esta asociado con las deformaciones elasticas que sufren los engranajes, en concreto, con la
rigidez en el contacto entre dientes y a la rigidez del cuerpo de los engranajes. Para calcular la
fuerza normal entre engranajes, una de las formulaciones mas utilizadas es la correspondiente
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al cientifico Heindrich Hertz. La ley de Hertz relaciona las fuerzas elasticas de contacto,
mediante una funcién no lineal, con la deformacion producida (Ecuacion (1V.4)).

F=Ko" (IV.4)

Para la modelizacion de los esfuerzos elésticos normales de contacto, la formulacion utilizada
en este trabajo se basa en la teoria Hertziana, tanto en el caso de contacto seco, como en
algunos casos de contacto fluido (EHL). Partiendo de esta premisa, se considera que la
distribucion de presiones en el contacto es de tipo parabdlico y, que por la deformacion de los
perfiles en contacto, esta aplicada a dos superficies paralelas y totalmente lisas. En el contacto
seco es evidente que la formulacion es valida, dado que el desarrollo de la teoria Hertziana
esta vinculado al contacto directo entre sélidos. En el caso de contacto fluido en régimen de
lubricacion elastohidrodindmica, es posible la implementacion de la formulacion Hertziana, a
partir de la aproximacion de Grubin y Ertel (capitulo 1), sabiendo que se estd cometiendo un
error, aungue es asumible, con respecto a la calculada numéricamente (Figura IV-5).

Solucidn contacto elastohidrodinamico Solucidn contacto Hertziano

il RN
NN

Figura I1V-5 Representacion de la distribucién de presiones en el contacto elastohidrodindmico y en el contacto
hertziano

De lo anterior, se concluye que, para el calculo de la componente elastica de las fuerzas de
contacto, se puede obtener de la misma forma, tanto en el contacto seco, como en el contacto
fluido en régimen elastohidrodindmico. Sin embargo, para el caso de lubricacién en régimen
hidrodinamico, al no existir deformacion entre los dientes, esta formulacion no es valida,
existiendo solo el comportamiento correspondiente al fluido.

En el modelo presentado en este trabajo de Tesis, el término elastico se calcula a partir de la
superposicién de una componente lineal, formulada a través de un modelo de elementos
finitos de los engranajes, y una componente no lineal, calculada a partir de la formulacion de
Weber-Banashek para problemas bidimensionales (Ecuacion 111.23). Los fundamentos de
estas formulaciones se presentaron en el capitulo I11.

Una vez obtenidas las fuerzas normales debidas al comportamiento elastico del contacto,
denominadas también como fuerzas de engrane, son reducidas al centro geometrico de cada
una de las ruedas.
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N
Z FKi 1i
i=1
F, N
2 N
Ry Z K Poy; — z ki Poy;
T i=1 i:%afl
Fl = . (IV.5)
. z FKi ﬁ2I
Fzy i=1
T2 Elasticas % N
ZFKi Po,, — Z k; Poy;
! i=—+1

1V.3.1.2. Término debido al amortiguamiento (Fc)

Ademaés de la componente eléstica de la fuerza normal, existen fendmenos de disipacién de
energia, los cuales dependen de la velocidad de aproximacion y alejamiento de los perfiles en
contacto. Comunmente, para calcular los esfuerzos asociados a estos fenémenos, se recurre a
un modelo como el de Kelvin-Voigt (Ecuaciéon (1V.6)).

Fo =Ceq0 (IV.6)

Este amortiguamiento equivalente, dependiendo del tipo de contacto y régimen de
lubricacién, puede contener el comportamiento histerético del material (Chys) y el del fluido
(Ciub). Adoptando una configuracion en serie de los amortiguamientos debidos a cada efecto,
el amortiguamiento equivalente se expresa:

-1

1 1 1

C, = + + (IvV.7)
h [Chysl CIub Chys2 ]

Una vez obtenido el amortiguamiento equivalente, se reduce los esfuerzos al centro
geométrico de cada rueda, a partir de la expresion:

le _iZi: Ceqi (VP, @2’ ﬁli ) ﬁli
F _
;y i(_ceqi (VP, w2 T )ﬁn )Xclpi
Fl = (IV.8)
F:' ;Ceqi (VP, @)’ ﬁ1i )ﬁli
T2 Amortiguamiento ZN:(Ceqi (VF‘. w2 ﬁ1i )ﬁli )Xﬁ
i=1

Una vez definido el procedimiento de calculo de las fuerzas viscosas en la direccién normal,
se muestran las formulaciones adoptadas para calcular los amortiguamientos debidos al
comportamiento histerético de los materiales y al fluido.

Amortiguamiento histerético

Para modelizar el amortiguamiento histerético, se reemplaza el modelo de Kelvin-Voigt por el
correspondiente a Hunt y Crossley (Ecuacion (1V.9)).

Chys = 20" >n=1 (1V.9)
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En vez de utilizar un amortiguamiento viscoso, se utiliza el factor de amortiguamiento
histerético ( 7). Para determinar su valor, Hunt y Crossley realizaron una propuesta, recogida

en el Capitulo 11, la cual fue mejorada, posteriormente, por Lankarani y Nikravesh (Ecuacion
(IV.10)).

3(1-¢°) k

50 G =08 (IV.10)

Z =
Donde C; es el coeficiente de restitucion, K es la rigidez del contacto y 5 es la velocidad al
inicio del impacto.

Amortiguamiento del lubricante

Para el calculo del comportamiento del fluido, se parte de la teoria de lubricacion
hidrodinamica, postulada por Osborne Reynolds [1886] y mostrada en la ecuacién (1V.11).

ap oh oh
—| h® = =12V +12 — V.11
Partiendo de esta expresion, para calcular la presion del fluido en la region de contacto, es
necesario conocer en cual de los regimenes de lubricacion se encuentra el contacto.

e Lubricacién elastohidrodinamica
e Lubricacién hidrodindmica

Lubricacion elastohidrodindmica

En este régimen de lubricacion, existe deformacién de los dientes en contacto. Siguiendo la
aproximacion de Grubin y Ertel, la pelicula fluida en el contacto entre dientes se considera
constante (h = h; = cte). Como consecuencia, la ecuacion de Reynolds queda reducida a la
siguiente expresion:

(apj 12y oh (IV.12)
ox\ox) ht ot

Integrando dos veces, a lo largo de la direccion x, y sabiendo que la longitud de contacto es
2a, se obtiene la ecuacion de presiones en el contacto fluido:

1277 hdxdx = —% 67 h(x +Cx+C (IV.13)
P(x) II UG )

Aplicando las condiciones de contorno, en las cuales se adopta que la presién es nula, tanto al
inicio, como al final del contacto (p(a) = p(—a) = 0), la ecuacion de la presion queda
finalmente expresada:
p 2 {(x? —a?) (1V.14)
( ) hCS
La fuerza normal debida al lubricante, cuando hay contacto, se obtiene integrando la presion a
lo largo del contacto.

t 8nba® - :
Fup_en. =D [ P(X)dx=—"T0 f=—Cyy, gy h (IV.15)

“a he’ i

Donde el signo negativo solo indica que esta fuerza es positiva cuando hay acercamiento de
los perfiles (h<0).
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Lubricacion hidrodinamica

En este segundo régimen de lubricacion, no existe deformacion de los perfiles, credndose una
diferencia de presiones en el fluido, a partir del acercamiento o alejamiento de los mismos. En
este caso, el espesor de pelicula (h) depende del perfil de los dientes. La ecuacion del espesor
de pelicula se puede aproximar a los dos primeros términos del desarrollo en serie de Taylor
de la ecuacion de los perfiles (Ecuacion (1V.16)).

h X
=h. +—= IV.16
he + >R ( )
Partiendo de la ecuacion de Reynolds:
Q(h apj 127N (IV.17)
OX OX at

Y aplicando las condiciones de contorno, en las cuales se considera que la presion es nula,
tanto a la entrada, como a la salida del contacto (p(o) = p(—) = 0), la distribucién de
presiones queda expresada:

_67R
h2

La fuerza normal debida al lubricante se obtiene integrando la presion a lo largo de la zona de
influencia.

p(x)=127h j Zdx= h (IV.18)

3
6aR? : .
F =b dx =-2nb| 3|2 arctan h=-C h (Iv.19
lub—HL I P(X n ( J (\/2 RJ (a2 +2hCR) oL ( )

IV.3.2. Esfuerzo tangencial (F:)

En la seccion anterior, se presentd el procedimiento de célculo y las formulaciones que
definen el contacto normal. Ademas, existen otros fendémenos disipativos en transmisiones
por engranajes, entre los que se encuentran las pérdidas de friccion. Este tipo de pérdidas son
dependientes de la carga y se modelizan como fuerzas tangenciales a la linea de accion.

Para la simulacion de las fuerzas de friccidn, se recurre a la superposicion de dos fenGmenos,
la friccion por deslizamiento y la friccion por rodadura (Ecuacién (1V.20)).

u, —u
anding =b“77{ 2h 1jdX+Iﬂs pdx}

RoII _ bjh 6p dx + —Roll RoII
Po,

(IV.20)

Se observa que, en ambas formulaciones, existe un término asociado al comportamiento del
fluido y otro a la interaccion directa entre sélidos.

Una vez definida la metodologia célculo, se presentan las formulaciones utilizadas para
simular cada uno de los efectos.
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1V.3.2.1. Friccion por deslizamiento (Fsiiding)

Para formular el comportamiento de las fuerzas de friccion por deslizamiento (Fsiiding), S€
estudian tres modelos:

e Modelo de Coulomb
e Modelo estadistico
e Integracion de la tensién tangencial

Modelo de Coulomb

Este modelo calcula la friccion por deslizamiento como un porcentaje de la fuerza normal
existente en el contacto (Ecuacion (1V.21)).

Slldlng [J’?( jdX-i—J‘,us de:| - ,UF (|V.21)

Como se aprecia, el modelo de Coulomb aglutina, el efecto del lubricante y del contacto
directo, en un solo término, denominado coeficiente de friccion. Por esta razén, es de vital
importancia la eleccion del coeficiente de friccion y su validez para los diferentes regimenes
de lubricacion. En esta memoria de Tesis, se opta por la implementacion de dos
formulaciones totalmente diferentes. La primera, conocida como formulacion de Niemann, es
un coeficiente de friccion medio, constante, a lo largo del ciclo de engrane. El segundo tipo de
formulacién, denominada formulacién hibrida, es un coeficiente de friccion variable, valido
para las diferentes condiciones de lubricacion en régimen elastohidrodindmico. A
continuacion se presentan ambas formulaciones de coeficiente de friccion.

Formulacién de Niemann

Es un coeficiente de friccion constante a lo largo del ciclo de engrane, el cual se calcula a
partir de la siguiente expresion:
0.2

P o [P h
1 =0.048 # POCRIEX, Ve =2V, _sin(@) y Tt (b (IV.22)
T d = 0.0651

Donde Fnpitch €S 1a fuerza normal en el punto primitivo, b el ancho del engranaje, poeq €l radio
de curvatura equivalente en el punto primitivo, # la viscosidad dindmica del fluido, Ra la
rugosidad media de los perfiles y Vipitcn 1a velocidad tangencial en el punto primitivo.

Formulacion hibrida

Para la implementacion del coeficiente de friccién a partir de la formulacion hibrida
(Ecuacion (1V.23)), son necesarios; i) un coeficiente de friccion en condiciones de contacto
seco (1P¢), ii) un coeficiente de friccion en condiciones de lubricacion totalmente fluida (ut)
y iii) una funcién de ponderacion. A partir de estos tres parametros dependientes de la
rugosidad, propiedades geométricas y reoldgicas, de la carga aplicada y de la velocidad, se
puede estimar el valor de coeficiente de friccion en cualquier régimen de lubricacion.

f,=0.824°*®  Castro
ML _ . FL DC
u=u v 1-1)-> 1.21406 A€(0,2] (1V.23)

4 140.3744%
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Para el caso de estudio, se utiliza el coeficiente de friccidon en condiciones de contacto seco,
obtenido por De la Cruz [2012] para acero, uP¢ = 0.227098.

Con respecto al coeficiente de friccion en condiciones de lubricacion totalmente fluida, se
utiliza la formulacion de Xu et al., la cual es variable y calculada a partir de regresion lineal
de medidas experimentales, en EHL en condiciones de lubricacién complemente fluidas:

ut = ef(SR,F’thvRa)phbz |SR|b3

Ventbe77b7peqb8 (IV'24)

f(SR Ph,77, ) bl-l-b |SR|P |Oglo(77)+b5e ‘SR\Ph|0910(77)+b o

Donde el vector de constantes b, se define como; (-8.916465, 1.03303, 1.036077, -0.354068,
2.812084, -0.100601, 0.752755, -0.390958, 0.620305), Pn es la presion Hertziana maxima en
el contacto, SR el sliding-to-rolling ratio, Vent la velocidad de entrada del fluido y peq €l radio
de curvatura equivalente.

(IV.25)

En este trabajo de Tesis, se analiza el efecto del lubricante en condiciones isotérmicas,
considerando que la viscosidad no varia en todo el contacto. El lubricante elegido es el aceite
mineral 75W90, cuya viscosidad dinamica es 10.6 mPa para una temperatura de 100 °C.
Ademas, la rugosidad media de las superficies de ambas ruedas es 0.8 um.

A partir del modelo de Coulomb, la reduccién de las fuerzas al centro geométrico de cada
rueda se realiza mediante la siguiente expresion:

—Zil FNi,utalnh{| L) H.|J

Vo

RW2) &

|VP. w2) |

=1

Vo

le

N v i ~
Fy | -F, utanh e G| P £ [xCP
T1 i=1 Vo |VP. (1,2)| (IV 26)
F .
F2x ZF ,utanh | R (1/2) t1|| p(l/z) t—l

N;j

T Yoo )fnwsl
2 ) Roz.Deslizamiento

i[ N,Utanh[| Az t1I|J \ipi(m) 'fii]XCZIDi

|VP. (1/2>|

Modelo estadistico

Este modelo de célculo de la friccion, basado en el uso de datos estadisticos de la topografia
de las superficies en contacto, superpone la friccion debida al contacto directo entre asperezas,
a la correspondiente al fluido. Esto se consigue a partir de la definicion de la porcion de area
de contacto en la que existe contacto metal-metal y en la que existe fluido entre ambos
perfiles. Como se extrae del planteamiento, las fuerzas de friccion por deslizamiento estan
divididas en dos términos, el primero debido a la friccion seca o extrema (F}’lidmg) y otro por

la friccion fluida (Fg;ging):
Slldmg bJ‘;us de

_ (v.27)
FSV|IdIng = b_[ (uz U1 j dx

FSIiding |:J./us de+ J-U( jdx} Slldlng + FS\:ldlng
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Friccidn seca o extrema (FS”,idmg)

Esta formulacion viene determinada por la tension tangencial de Eyring (o), el coeficiente de
presion de la tension tangencial limite (&), que es aproximadamente 0.17 [Teodorescu et al,
2003], del area efectiva donde hay contacto entre asperezas (4.) y de la carga soportada por
las asperezas (We). Estos dos Gltimos vienen determinados, experimentalmente, a partir de
ensayos con microscopio optico de los perfiles del diente, en los que se obtienen los

parametros estadisticos que definen la superficie (5 K, Ra,/l)y de funciones estadisticas (f, y
fs/2)-
A =% (¢{kR,) Af,A

iding = Lo + W, > ) (IV.28)
Faiam =75 W =£n(; R, | R E" AR
K

Las funciones estadisticas f, Y fs,, se calculan, asumiendo que la distribucion de asperezas es
gaussiana, a través de las siguientes expresiones:
f, =-0.00181° +0.02811* —0.17284° + 0.52581% —0.80434 + 0.5003 (1V.29)

f,,, =—0.00462° +0.05744"* —0.29581° +0.7844 1% —1.0776 1 + 0.6167 (1V.30)
Friccion fluida (F&;4ing)

Para su determinacion, se debe calcular la tensién tangencial del fluido e integrarlo para el
area de contacto en el que exista fluido atrapado. Para ello, se calcula el area efectiva del
contacto donde existe fluido, como el area total de contacto menos el area de contacto entre
asperezas, llegando a la siguiente expresion:

Foiang =7 (A= A) = ( - j(A A) (IV.31)

Las fuerzas de rozamiento por deslizamiento se reducen al centro de gravedad de cada rueda
mediante la siguiente expresion:

N
P (1/2) e
Z FS|IdIng| _ tii

i=1 Vew2) |

le

= 3 £ Vews - «CP
by Z T sliding; - tll i

T, i= Vq (1/2)|

F = \ . (IV.32)
2% Vews -

F Z I:Slldlng, _ : t1i
2y i=1 Ve w2

T,

Roz.Deslizamiento N
P(1/2) e
Z I:SlldllngI . tll X Pl

i=1 R (1/2) |
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Integracion de la tension tangencial

Este modelo so6lo es abordable analiticamente si no existe contacto directo entre sélidos, dado
que la integracion de la tension tangencial en las asperezas supondria una dificultad adicional,
en cuyo caso podria abordarse utilizando otro procedimiento (por ejemplo modelos
estadisticos). Partiendo de esta premisa, este método se aplicara a los dos siguientes
supuestos:

e Régimen elastohidrodinamico con condiciones de lubricacion completamente fluida
e Régimen hidrodindmico

En estos regimenes y condiciones de lubricacion, la distancia es al menos tres veces mayor
que la rugosidad, por lo que los perfiles estan lo suficientemente alejados, para que no haya
contacto entre asperezas.

Régimen elastohidrodinamico con condiciones de lubricacion completamente fluida

La fuerza de friccion por deslizamiento, se calcula mediante la integracion de la tension
tangencial del fluido a lo largo de toda el area de contacto, quedando expresada como:

Fuiging = Fatng = j r dx=h j [

Régimen hidrodindmico

jdx 2ab77(h—ul) (IV.33)

C C

De igual manera, la fuerza de friccion por deslizamiento se obtiene mediante la integral de la
tension tangencial, que sufre el fluido a lo largo de toda el &rea de contacto. La tension
tangencial es diferente que en el caso anterior, porque la pelicula fluida no es constante a lo
largo de la direccién x.

v u 2Rh. +a
Fuiding = Fsliging = bj 70X = bj n h—; dx = 2bRn (u, —u, )log Lmj (IV.34)
—a +— C
2R

Las fuerzas de rozamiento por deslizamiento resultantes, se reducen al centro de gravedad de
cada rueda a partir de la ecuacion (1V.32).

En el capitulo V, se mostraran Unicamente los resultados a partir de la implementacion del
modelo de Coulomb presentado en la ecuacion (1V.21), planteandose, como trabajo futuro, la
correlacion de los resultados obtenidos mediante la consideracion del resto de modelos.

1V.3.2.2. Friccion por rodadura (Fron)

La friccion por rodadura se calcula a partir de la superposicion de dos términos, uno debido a
la rodadura entre sélidos y otro a la rodadura en medio fluido (Ecuacion (1V.35)).

Fb TROII

Roll —

F,, = b2 hop D= Fy + Fo Po, (IV.35)
Po, _ bJ. h ap

RoII

Por esta razon, se presentan las formulaciones correspondientes a cada término:

e Rodadura debida a la deformacién de los perfiles
e Rodadura debida al fluido
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Rodadura debida a la deformacion de los perfiles (F%,;,)

Para el célculo de esta fuerza, se desarrolla un procedimiento, por el cual se traslada la fuerza
resultante de la distribucion de presiones en el contacto, a la linea de engrane. A partir del par
de translacion, la friccion por rodadura se puede expresar como una fuerza en la direccion

tangencial de valor:

T
FF?OII :;_ou _>TR0|| =Fysa (1V.36)

0,

Donde el valor del pardmetro que marca la desviacion entre la resultante y la linea de engrane,
¢, se calcula a partir de modelos empiricos. En el caso de contacto seco, el valor adoptado es

aproximadamente 0.3.

Asimismo, mediante la formulacion presentada (Ecuacion (1V.36)), se podrian considerar
conjuntamente los dos efectos de friccion por rodadura (fluido y deformacion). El Unico
cambio es el valor del pardmetro de desviacion entre resultante y linea de engrane, calculado
en base a analisis experimentales, que pasaria a valer 0.7.

Rodadura debida al fluido (Fg,;;)

La formulacion de la friccién por rodadura debida al fluido depende, directamente, de la
derivada de la presion en el fluido. Por esta razén, el régimen de lubricacion determina la
formulacidn de este fendmeno disipativo, siendo necesario diferenciar en:

e Lubricacién elastohidrodinamica
e Lubricacién hidrodinamica

Lubricacion elastohidrodinamica

Como se expuso previamente, en este régimen de lubricacion, se puede adoptar la
aproximacion de Grubin, por lo que la pelicula fluida entre solidos es constante e igual a hc.
A partir de introducir esta premisa en la ecuacion de Reynolds, la derivada de la presion
queda expresada como:

op 127 .
—o=_—3h IV.37
OX hCE X ( )
Integrando a lo largo del area de influencia del contacto, la fuerza queda expresada como:
1.5a 2
v 0 12nba“ .
Roll—HL = D I %6_2 dx = %h (1v.38)

—2.5a
Lubricacion hidrodindmica
En este régimen de lubricacion el espesor de pelicula fluida no es constante, contrariamente al

2
caso anterior, y es dependiente del perfil de los dientes (h = hy + ;C—R), por lo que la derivada
de la presion queda expresada como:
ap _12px
ox h?
Integrando la tension tangencial a lo largo del area de influencia de rodadura, la fuerza de
friccién por rodadura se expresara como:

, - 1-J§a hop g, _ 768aR%nb
Roll-HL 20x  (9a®+8h.R)(25a +8h.R)

(1V.39)

(1V.40)
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Una vez calculada la fuerza de friccion por rodadura, se reduce al centro geométrico de cada
rueda a partir de la expresion:

N v
RW2) =
_z FRolli a 'tii
i=1 VPi(1/2)|
le N —
RA2)
Ry Z —Fea, t; (xCR
g - o) (IV.41)
Fo - . E \73(1/2) = .
F z Roll; |_ tll
2y i=1 VP,(1/2)|
T2 Roz.Rodadura N o
RO ¢
Z Frot, = -t |XC,P
i=1 Ve w2

IV.3.3. Esfuerzo por arrastre de fluido (Tarras)

Como se expuso en el capitulo 11, para modelizar el comportamiento de este tipo de pérdidas,
se utiliza un amortiguamiento torsional equivalente. Se puede adoptar este tipo de modelo,
porque las pérdidas son directamente proporcionales a la velocidad de rotacion de la
transmision. Dependiendo del fluido que envuelve a la transmision, se pueden diferenciar en
pérdidas por arrastre del lubricante (Churning losses) y pérdidas aerodinamicas (Windage
losses):

P

arrastre —

P

At A2
churning - Cqu (Iv.42)

+ I:)windage

Una vez definidos los valores correspondientes a cada fendmeno, los esfuerzos por arrastre de
fluido se reduciran al centro de gravedad de ambas ruedas (Figura IV-6), a partir de la
siguiente expresion:

t A
T. —Ceq, &
1 - 1 t _ ot t
{T B Ct s [ Ceqi - Ceq windage + CEQ churning (1vV.43)
2 Amortiguamiento “veq, 2

Figura 1VV-6 Esquema pérdidas por arrastre fluido

Una vez desarrollado el procedimiento de calculo del amortiguador torsional equivalente, serd
necesario determinar las formulaciones correspondientes a cada fenomeno.
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1V.3.3.1. Perdidas por arrastre de lubricante (T churning)

El modelo de amortiguador torsional equivalente propuesto por Changenet y Velex,
fundamentado en el andlisis dimensional de ensayos experimentales, se calcula a traves de la
siguiente expresion:

Poming =Che 6% - C! =3cchummgp93R3 (IV.44)

churning €0churning €0churning 2

Donde S es la superficie de contacto entre el engranaje y el fluido, la cual se obtiene mediante
la superposicidon de las superficies de las caras frontales y de las caras laterales, como:

Sfrontal = RZ (zﬂ, —SIH(ZIBI))
SIateral =2Rb i +m (Iv.45)
7 cos(¢,)

La superficie de contacto depende del angulo S;, asi como de otros parametros geométricos,
como la altura del fluido (h,;;) o del &ngulo de presion (¢;) mostrados en la Figura IV-7.

S = Sfrontal + SIateral -

!
churning |

Figura I1V-7 Esquema pérdidas por arrastre de lubricante

El amortiguamiento torsional adimensional (Ccnyrning) depende de las propiedades reologicas
del fluido, del numero adimensional de Reynolds, asi como de un pardmetro que simula la
aceleracion de deformacion ¥ = 82(Rbm)/3.

Siy < 750 m/s?

b V2 h Vs \V} v
Cowming =Vi| = | | 2| | —2-| R"F" V.46
churning l//l( Rj (2Rj (2R)3 e r ( )

Tabla I'V-1 Valores de las constantes para diferentes nimeros de Reynolds

21 Y, Y3 Py Y5 Y6
Re<4000 1.366 0.21 0.45 0.1 -0.21 -0.6
Re>4000 0.239 0.21 0.45 0.1 0 -0.6
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Siy > 1250 m/s?

Vs
b [ h ) V3 V )
Copio =W, | — | | 2| |2 _| RYF" IV.47
churning l//l(ZRJ (2Rj L(ZR)3J e r ( )

Tabla V-2 Valores de las constantes dependiendo del nimero de Reynolds

Y1 Y2 Y3 Yo Ps P
Re<4000 20.797 085 0.1 -035 -021 -0.88

Re>4000 3.644 0.8 0.1 -0.35 0 -0.88

Ademas, el modelo tiene en cuenta el sentido de giro de la transmision, concretamente, el
valor del amortiguamiento torsional equivalente se corrige cuando el sentido de giro del pifién
es anti-horario. La razon para realizar dicha correccion es que la altura a la que esta sumergida
la rueda conducida aumenta, repercutiendo directamente en las pérdidas (Figura 1\V-8).

P h -
ACchurning ::|'7'7Fr_0.68 I.81|:1_[ oz \]:| (1v.48)
| R,

Figura 1V-8 Esquema de incremento de pérdidas por arrastre de lubricante por el sentido de rotacion

También se tiene en cuenta el efecto de los flancos axiales a los engranajes, es decir, que

existan tapas que no permitan que el lubricante fluya libremente. Este fendmeno se modeliza a
través de las siguientes expresiones:

Siy < 750 m/s?y Rec < 4000
Dy
p R V(g 6, . 1 (D, Y* (e
—=0.76 o R cuando j, <R| ——| — (1V.49)

B f 2.17( 2R

Siy > 1250 m/s? y Rec > 4000

Dy
0.48 1-82{ éR]

D 0.48 ) 0.548(2%f ]
P o782t (Lj cuando j, <~/mb LR (IV.50)
ot 2R A mb 0.76 D,
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Donde ja es la distancia entre el flanco axial y el engranaje y Ds la longitud del flanco. Este
efecto no tiene incidencia cuando la longitud del flanco es menor que el diametro primitivo de
la rueda.

1V.3.3.2. Pérdidas aerodinamicas (Twindage)

El enfoque utilizado es el mismo que en el caso anterior, calculando las pérdidas
aerodindmicas a través de un amortiguador torsional equivalente (ngwmage), que, a su vez,

depende de un amortiguador torsional adimensional equivalente (C,;, . ):
t 12 t S5
I:)Windage = CeqWindage 0" — CeqWindage = O'SCWindagepHR (IV-51)

Para el célculo del amortiguador adimensional equivalente, se diferencian las pérdidas
aerodinamicas producidas en las caras frontal y trasera de los engranajes y las producidas en
los laterales y en los dientes.

C =C,,, +C (IV.52)

windage frontal lateral

Caras frontal y trasera

Para la determinacion de la fuerza aerodinamica en las caras frontal y trasera, es necesario
plantear, inicialmente, el diferencial de esta fuerza:

n

)
n

Donde el coeficiente aerodinamico (C,) se obtiene a partir de valores experimentales y de
pardmetros reoldgicos del fluido (aire 0 mezcla aire-lubricante) y los coeficientes n y m se
determinan experimentalmente.

dF =0.5C, p6°r’dS = zC p#°r*dR —» C, = (IV.53)

Integrando el diferencial de fuerza a lo largo del area de influencia (circunferencia), se obtiene
la fuerza aerodinamica. A partir de esta fuerza, se puede obtener el amortiguamiento
adimensional equivalente, mediante la siguiente expresion:

I rdF 2z n § 27n
C —_Jds 27 r2"dr=————— V.54
frontal 05p92R5 RS (pejm . Rem (5m _2) ( )
n

En esta expresion no se tiene en cuenta el tipo de régimen del fluido en la superficies de las
caras (laminar y turbulento), es decir, el régimen es laminar en toda la superficie. Para
considerar la posibilidad de que coexistan los dos regimenes, laminar y turbulento, es
necesario plantear el limite entre ambos. Esto se consigue a partir de obtener el radio frontera
entre regimenes (R*), que se determina a partir del nimero critico de Reynolds, fijado, en este

estudio, en 3x10°.
-
Rec = 3x10° = oR >R = /@ (IV.55)
n po
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Teniendo en cuenta ambos regimenes del fluido, la ecuacion (1V.54) se convierte en:

2t n R, 2r N .
N J.r4 Mdr + 2 Ir“ M dr (IV.56)

Cfron a = 15, .<m .
| R5 (pej O R5 (pej '
n n

Realizando la integracion del diferencial de fuerza en ambas regiones, el amortiguamiento
adimensional de las caras frontales y traseras quedaria expresado como:

C 27 R™ N 27n, i_ R™ (IV57)
el 5m —2| R°Rec™ | 5m,-2| Re R°Rec™ '
Donde los valores n;, my, n, y m, son determinados a partir de los valores recogidos de la
Tabla IV-3.

Tabla V-3 Valores de las constantes para diferentes regimenes

Re n m C,
. - . 1.293
Flujo en régimen laminar <3x10° 1.293 05 ——
Reo.s
0.074
Flujo en régimen turbulento  >3x10> 0.074 0.2 R0z
0.

Caras laterales

Para simular las pérdidas aerodindmicas de la cara lateral, se calcula el amortiguamiento
adimensional equivalente de las caras laterales, bajo la consideracion de que el engranaje es
un cilindro que gira, incluyendo a posteriori el efecto de los dientes (Ecuacién (1V.58)).

1 open
, Foos =10.7  loose
zb 2(1+x
CIateral = I:hous ZE|:1+¥:| (1_COS¢)(1+COS ¢)3 - 0.5 close (Iv.58)
jE o[ L 1
z Gip Pin

Donde Pi, Y Pi, SON los &ngulos de presion en el punto primitivo y en la punta del diente, x,
el coeficiente de correccion del diente y Fnous la funcidn que incluye el efecto de la carcasa.
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1V.3.4. Modelo de contacto

Con el objetivo de presentar todos los fendmenos considerados en la modelizacion del
contacto, se realiza el resumen de formulaciones propuestas (Figura 1\VV-9).

F n=Fk+Fc

F t=Fsliding*Frol

2

Figura 1VV-9 Esquema de esfuerzos presentes en el contacto entre engranajes

En la Figura 1V-10, se pueden apreciar las formulaciones propuestas para la implementacion
de los diferentes esfuerzos presentes en el contacto entre engranajes.

Para la modelizacion de las fuerzas normales elasticas, se recurre a una formulacion que
superpone una componente lineal, calculada a través del MEF, y otra no lineal, obtenida a
través de la formulacion de Weber-Banashek (formulacion Hertziana). El célculo de las
fuerzas normales, debidas al amortiguamiento viscoso, se divide en dos fendmenos, la
histéresis de los materiales, mediante la formulacion de Lankarani, y el comportamiento del
lubricante en el contacto, a partir del modelo de Guibault.

Las fuerzas tangenciales también se dividen en dos efectos, la friccién por deslizamiento,
implementada a partir de un modelo de Coulomb, y la friccion por rodadura, que se
superpone, a su vez, en otros dos fendmenos, el debido a la rodadura entre solidos vy el
correspondiente a la rodadura en ambiente fluido. La rodadura entre solidos, se determina a
partir de la ley de Coulomb-Amontons, la cual calcula la fuerza en la direccion perpendicular
a la linea de engrane, mediante el par de resistencia a la rodadura. La rodadura en ambiente
fluido, se determina a partir de la integracion del producto del espesor de pelicula y la
derivada de la distribucion de presiones.

Las pérdidas por arrastre de fluido se dividen en dos efectos, los aerodinamicos y los de
arrastre de lubricante. Para simular ambos comportamientos, se recurre a un modelo de
amortiguamiento torsional adimensional equivalente, que consideran las pérdidas en las caras,
frontales y laterales, y en los dientes.
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e |:K = |:FEM + |:Weber—Banashek

Esfuerzo normal

(Fy)
: - 1 1 1

viso F :Ceé—)c = —+—+
: ’ “ Chysl CIub C

hys,

Deslizamiento . FSIiding — bI:jn ( u, ;ul J dx + Jlus de:| = ,UFN

Modelo de Esfuerzo
Contacto tangencial (F,)

- v h op F.ca
Rodadura FRoII = FROII A FRbO” = —bjggdx-l-N—

Po,

Foiging + F

liding Rol

Aerodinamicas : T 0 5C p492 R5

windage — - windage

Pérdidas por
arrastre fluido

. 1 12
: -~ 3
el sz s Tchurning = Ecchumingpg SR

Torras =T,

arras windage

+Te

hurning
Figura 1V-10 Esquema contacto fluido en régimen elastohidrodindmico

Una vez expuesto el resumen de los modelos propuestos para considerar cada uno de los
fendmenos disipativos presentes en una transmision por engranajes, se quiere resefiar que, a
partir de este capitulo, el trabajo se va a centrar en uno de ellos, la friccién por deslizamiento.

Una doble motivacién conduce a ello:

e Se constatd que las pérdidas de friccion por deslizamiento, en las condiciones de
operacion del estudio, suponen mas de un 90% de las totales.

e La limitacion temporal imposibilita la implementacion de todas estas formulaciones
propuestas en el modelo de partida. Se plantea, como trabajo futuro, implementar
dichos modelos y obtener resultados ligados a la eficiencia, que verifiquen y ratifiquen
la premisa de este trabajo.

1V A4. Determinacion de la eficiencia del sistema

Ademas de la robustez, fiabilidad y compacidad, una de las principales caracteristicas que
define una transmision por engranajes es su alto rendimiento energético, transmitiendo mas
del 95% de potencia del eje de entrada al de salida. Muy pocos sistemas mecanicos presentan
una eficiencia comparable a la de esta transmision, convirtiéndola en una opcion muy
interesante desde el punto de vista economico y medioambiental. A lo largo de este capitulo,
se han presentado todos los fenémenos disipativos que producen pérdidas energéticas en una
transmision por engranajes de dientes rectos, en presencia de fluido lubricante (no se incluyen
rodamientos, juntas y elementos auxiliares).



IV-22 Capitulo IV: Modelo de contacto y eficiencia

En esta seccion, se expone, inicialmente, una metodologia de calculo de la eficiencia,
teniendo en cuenta todos los fendmenos disipativos estudiados. Sin embargo, por el alcance
del trabajo, en esta memoria, se mostraran los resultados de eficiencia teniendo Unicamente en
cuenta la friccion por deslizamiento, por ser el efecto que mas pérdidas genera en las
condiciones de operacion objeto de estudio. En esta linea, después de la metodologia teniendo
en cuenta todos los fendmenos disipativos, se detallardn los dos procedimientos para el
calculo de la eficiencia, considerando sélo la friccion por deslizamiento, utilizados en este
trabajo.

e Procedimiento basado en formulaciones analiticas
e Procedimiento propuesto incluyendo modelos avanzados de reparto de carga y
coeficiente de friccion

IV.4.1. Metodologia de calculo global de eficiencia

La eficiencia mecanica, se puede definir como la relacion entre la potencia de salida (Pout) Y
de entrada (Pin), siendo la potencia a la salida igual que la de entrada, menos la potencia
perdida a lo largo del contacto (Pioss).

P P -P

77ef —_out _ _in loss (|V.59)
i P,

n n

Donde las pérdidas energéticas a lo largo del ciclo de engrane, se obtienen mediante la
integracion de las pérdidas instantaneas:
%
P de

o, loss,inst
Pos = T (1V.60)
Para determinar las pérdidas instantaneas, se realiza la diferencia entre la potencia de entrada
y la de salida en cada instante de tiempo (Ecuacion (1V.61)):

Ploss,inst = Tl,inst (9) él,inst (9) _Tz,inst (0) éz,inst (9) (IV'61)

Donde T inse(8) Y T2inse(6) son los pares instantaneos de entrada del pifion y salida de la
rueda de conducida respectivamente y se calculan a partir de los esfuerzos correspondientes a
los fendmenos disipativos, mediante la expresion:

Tiinst (0) =T (0)+ T siing () + T (8)+ T {indage () + T Churning (6) (IV.62)

j,Sliding j,Windage j,Churning

Siendo j=1, 2 el subindice que indica el engranaje (1 el pifion y 2 la rueda conducida),
T\ (6) el par debido a los esfuerzos normales (Ecuaciones (IV.5) y (IV.8)), T/, (6) €l
par debido a los esfuerzos de friccion por deslizamiento (Ecuacion (1V.26)), T/, (6) el par

debido a los esfuerzos de friccion por rodadura (Ecuacion (1V.41)), Tj‘f‘j,tmdage (6) el par debido

a los esfuerzos por arrastre de lubricante (Ecuacion (1V.43)) y Tj‘féthurning (0) el par debido a los
esfuerzos aerodinamicos (Ecuacion (1V.43)).
Se puede observar que, a partir de esta metodologia, se podria tener en cuenta todos los

fendmenos disipativos para calcular la eficiencia global del sistema o términos individuales.
En este trabajo, solamente, se tendré en cuenta la friccién por deslizamiento. Partiendo de esta
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premisa, se desarrolla la metodologia de calculo de la eficiencia, a partir de esta
consideracion.

IV.4.2. Metodologia de calculo de eficiencia teniendo en
cuenta la friccion por deslizamiento

El célculo de la eficiencia, considerando la friccién por deslizamiento, también parte de la
definicion de la eficiencia mecanica. En este caso, como se utiliza un modelo de Coulomb
para calcular las fuerzas de friccion por deslizamiento, las pérdidas instantaneas se pueden
definir como:

Ploss,inst = FSIiding (e)vsliding (9) = ,Ll(e) I:N (H)Vsliding (9) (IV'63)

A partir de las pérdidas instantineas, se definen las correspondientes al ciclo de engrane,
integrandolas desde el inicio (6,) hasta el final del contacto (HE).

O

tmax pnch J‘ Sl|ding (9) do
COS (DI

Ioss I loss, mst (1v.64)

O Nmax Epiteh

Donde Fyqx €S la fuerza maxima de contacto, Fi,,4, la fuerza tangencial maxima, V la
velocidad en el punto primitivoy ¢. el angulo de presion.

Para analizar el valor de eficiencia, se define un parametro adimensional denominado factor
de perdidas instantaneas. Esta compuesto por todos los factores que estan dentro de la integral
(Ecuacion (IV.65)). El objetivo de definir este parametro es identificar cual es el impacto de
cada factor sobre las pérdidas energéticas.

O)F, (6)Veg, (6
vast (0) _ zu( ) I;\l ( \)/ Sliding ( ) (|V.65)
Nmax * t

pitch

Fusionando las ecuaciones (1V.64) y (I1V.65), se determinan las pérdidas energéticas, como la
integral del factor de pérdidas instantaneas a lo largo del ciclo de engrane, multiplicado por un
factor de escala (potencia de entrada).

v, %
_ P Yt IHW (9)do (1V.66)

loss _COS(%) QN "

Como se puede extraer de la ecuacién de las pérdidas por ciclo, son tres factores los que
influyen en este valor: i) el coeficiente de friccion (u(6)); ii) la velocidad de deslizamiento
(Vstiaing (0)); 'y iii) la fuerza normal aplicada en el diente (Fy(6)), o analizandolo mas en

detalle, las pérdidas dependen del factor de velocidad de deslizamiento (VS”ding(H)/thitch)’

del reparto de carga (Fy(0)/Fymax) Y del coeficiente de friccion. Donde Fymax = T/ Po,,
siendo T, el par resistivo aplicado a la rueda conducida.

1V.4.1.1. Procedimiento basado en formulaciones analiticas

El procedimiento de célculo de la eficiencia, utilizando formulaciones analiticas de reparto de
carga y coeficiente de friccion, se basa en el propuesto por Hohn [2009]. Para el desarrollo de
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este procedimiento, se parte de los fundamentos previamente expuestos en esta seccion
vV.4.2.

Para calcular las pérdidas se introducen dos aproximaciones a la ecuacion (1V.66):

La primera aproximacion consiste en utilizar un coeficiente de friccion medio a lo largo de
todo el ciclo. Las pérdidas energéticas quedan expresadas como:

eE
_ Finax vV J’ Fy (0)Vsiang (€)

loss —

Hm cos(¢,) 6y 5, F

dé (IV.67)

Nmax ¥ tpiich

Definiendo el factor de pérdidas como:
1 ¥ I:N (Q)VSIiding (0)

= do V.68
cos(¢, )6, 5 F (1V.68)

\

Nmax ™ tyiien

Y reordenando la ecuacion (IV.67) correspondiente a las pérdidas energéticas, quedan
expresadas:

Ross = ko Finex YH, = Bt H, (1V.69)

Concretamente, la formulacion de coeficiente de friccion, que se utilizara en este trabajo, es la
de Niemann (constante a lo largo del ciclo de engrane), la cual se presentd previamente en la
ecuacion (1V.22) y se muestra graficamente en la Figura 1V-11.

Coeficiente de friccion "Niemann"
0.05 T T T T T T

0.04 1

0.03 b

0.02 .

u(®)

0.01p b

-OOl 1 1 1 1 1 1 1
-0.6 -0.4 -0.2 0 0.2 0.4 0.6

Angulo de rotacién

Figura IV-11 Representacidn del coeficiente de friccion de Niemann
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La segunda aproximacion consiste en utilizar el reparto de carga uniforme, el cual se utiliza
entre otros por la norma ISO/TC-60 y se muestra en la Figura 1VV-12.

Reparto de carga "Analitico ISO/TC-60"

0.8} 1

0.6 1

max

F(0)/F

1 1 1 1 1 1 1
-0.6 -0.4 -0.2 0 0.2 0.4 0.6
Angulo de rotacién

Figura IVV-12 Representacidn del reparto de carga “Analitico ISO/TC-60"

En el apartado de resultados, al reparto de carga calculado de esta manera se denomina
“analitico ISO/TC-60".

A partir de introducir el reparto de carga analitico ISO/TC-60 y sabiendo que el factor de
velocidad de deslizamiento se puede expresar a partir de la distancia al punto primitivo, el
factor de pérdidas se reduce a:

r(i+1
H :(—)(1—ga+gf+g§) (IV.70)

! Zii
Donde el factor de pérdidas (Hv) depende de la relacion de transmision (i), de la relacion de
contacto (&) y de las relaciones de contacto del segmento de aproximacion (&) y alejamiento

(22).

Sustituyendo la ecuacion de las pérdidas por ciclo de engrane (Ecuacion (IV.69)), en la
correspondiente a la eficiencia (Ecuacion (1V.59)), se obtiene la expresion que relaciona el
rendimiento del sistema con el factor de pérdidas y el coeficiente de friccién medio:

Pout _ I:>in — I:)Ioss _ Pin — Pin/umH
P P P

in in in

N = L=1-pu.H, (IV.71)

IV.4.1.2. Mejora del procedimiento basado en formulaciones

analiticas

Con el objetivo de mejorar el procedimiento de célculo de la eficiencia basado en
formulaciones analiticas, presentado en la seccion 1V.4.1.1, se incorpora un reparto de carga
mas preciso y cercano al real, que el utilizado originalmente.
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La mejora del procedimiento reside en la inclusion de una formulacion genérica de reparto de
carga (Figura 1V-13), la cual tiene en cuenta la posible variacion de la pendiente de la zona de
contacto doble (h). Como consecuencia de introducir esta formulacion de reparto de carga, el
coeficiente de pérdidas, H,,, se vera afectado.

Fn(0)

FNmax

_ ( TRAMO A-B

A 1-h

1-h =@H+T
2 FN(9)< TRAMO B-D

Ih FNmax =1

TRAMO D-E
h(@z—6) 1-h
=0, -0, 2

1-h \

ba  090p Og
Figura IVV-13 Representacidn y ecuaciones de la formulacidn de reparto genérico

Donde 6x se corresponde con la posicion de inicio del primer contacto doble, & con la
posicion final del primer contacto doble e inicio del contacto simple, & es la posicion del
punto primitivo, & el final del contacto simple e inicio del segundo contacto doble y & el
final del segundo contacto doble.

Respecto del reparto de carga uniforme ISO/TC-60 (Figura 1V-12), el genérico tiene en
cuenta la carga y descarga del diente en las zonas de contacto doble, por lo que, a priori, los
resultados de eficiencia, incorporando esta formulacidn, seran mas cercanos al real. Se puede
observar que, si h=0 en la formulacion genérica del reparto de carga, se obtiene el reparto de
carga uniforme ISO/TC-60 (Figura 1V-12).

Una vez definida la mejora, se presenta el desarrollo del procedimiento incluyéndola.

Partiendo de la definicion del factor de pérdidas (Ecuacion (1V.68)) y transformando el factor
de velocidad, como el angulo desde el punto primitivo a dicho punto, s(6), por un factor de
escala calculado cinematicamente, el factor de pérdidas queda expresado como:

v=iT1 - HEF“(H)s(e)deavs(g)=(91+.92)s(9)=ifls(g) (IV.72)
I R1C05((Pi)9N 0 Fiimax Vi OR, 'R

Se calcula la integral de la ecuacion (1V.72) en los diferentes tramos, donde el angulo s(6)
depende de los angulos correspondientes al primer y segundo tramo del segmento de contacto
01y 6>, obteniendo la siguiente expresion:

H

pitch
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TFN(H) 0)d6 - I{he 12h}(0 _0)dos

0, | Nmax Oy

(IV.73)

jl (6,-06) d9+j1 (0-6,) d6’+j{(0(0_09))+1_2h}(9—92)d0

B C

Realizando las operaciones oportunas de la integral, multiplicando y dividiendo por el
segmento equivalente al paso de un diente al cuadrado y sustituyendo en la ecuacion del
factor de pérdidas (Ecuacion (1V.72)), se obtiene:

i+1 1 (zmeos(q))”

H, =

V R, cos (¢, )27zR1COS((p,) (#meos(g ))2
{(1+0§+9§)(1—gj—(91+92)(1—%J 4,0, 2;} (1V.74)

i-;—lRico::;:zjé'():z;(m{(14-512-%822)(1—%}—5 (l—z—;j 31522—;}

1

Despejando, se determina el factor de pérdidas mediante la inclusion del reparto de carga

genérico:
m(i+1) h 2h 2h
H, =——|(1+& + 1- 1-— |—ge,— IV.75
= {( 82)( ?J ( 3j 81823} (IV.75)

En este estudio, el factor de pérdidas se particulariza para tres valores de h (h=0, h=1/5y
h=1/3). El primer valor corresponde a la formulacion de reparto de carga analitico ISO/TC-
60, el segundo valor de h es el reparto de carga equivalente al que se obtiene con el modelo
GEDUC vy el ultimo valor de h es el que se utiliza en [Pleguezuelos, 2011] y en la norma
AGMA. Por claridad, estas formulaciones de reparto de carga son presentadas en la Figura
IV-14.

Reparto de carga "Analitico ISO/TC-60" Reparto de carga "Analitico GEDUC" Reparto de carga "Analitico AGMA"

1 ir 1
0.8 0.8 0.8
x 0.6 3 0.6 3 0.6
£ £ 1=
< < £
=2 =2 =
T o4l Y 0.4f < 04
0.2 0.2} 0.2
o — 1 o 1 of
-0.5 o 0.5 -0.5 o 0.5 -0.5 [0} 0.5

Angulo de rotacion Angulo de rotacion Angulo de rotacion
Figura 1VV-14 Representacién de los repartos de carga analiticos utilizados (h=0, h=1/5, h=1/3)

En el apartado de resultados, a los repartos de carga calculados de esta manera se les
denomina “analitico GEDUC” y “analitico AGMA”, respectivamente.
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Sustituyendo para los valores especificados de h, los factores de pérdidas quedan expresados:

14 z(i+1)[ 13 (&¢,)
Hv(h:1/5):Ez—li_(l‘l‘gf‘i‘gzz)—gaﬂ—% (|V76)

g z(i+1)] 7 (g¢
Hv(h:1/3):§% (l+812+822)—€a§_¥:| (IV.77)

1V.4.1.3. Procedimiento propuesto incluyendo modelos avanzados de

reparto de carga y coeficiente de friccion

Este procedimiento de calculo de la eficiencia estd basado en la utilizacion de modelos
avanzados de reparto de carga y coeficiente de friccion. Los fundamentos de céalculo de la
eficiencia, aplicados a este procedimiento, se han expuesto a lo largo del capitulo, en la
secciones 1V.4.1 y IV.4.2. En este apartado, se comentaran Unicamente las capacidades y las
ventajas de utilizar este procedimiento, con respecto a otros modelos mas simples:

e Permite la utilizacion de formulaciones numericas, tanto de reparto de carga, como de
coeficiente de friccion.

e El reparto de carga obtenido, mediante el modelo GEDUC, tiene en cuenta el efecto
del par, de las correcciones y de las modificaciones de perfil. Este hecho se ve
reflejado en el célculo de la eficiencia.

e Permite la utilizacion de formulaciones de coeficiente de friccion variables. Las
formulaciones de coeficiente de friccion implementadas, presentan la ventaja de
considerar el régimen y condiciones de lubricacidn.

A modo de conclusion de todo lo anterior, se pretende que los valores obtenidos, a partir de
este procedimiento, sean mas precisos que los obtenidos a partir de otros basados en
formulaciones analiticas.

Para demostrar todo lo expuesto, en el capitulo V se realizard una comparativa entre
procedimientos, con la finalidad de correlacionar los resultados. Para ello, serd necesario
implementar la misma formulacion de coeficiente de friccion en ambos procedimientos
(formulacion de Niemann).

A modo de ejemplo, se muestran los parametros de los que depende la friccion por
deslizamiento, particularizados para el procedimiento propuesto, en concreto, en la Figura
IV-15 se muestra el reparto de carga calculado mediante el modelo GEDUC (*avanzado
GEDUC”) y los modelos de friccion de Niemann (Ecuacion (1V.22)), Castro y Zhu (Ecuacion
(IV.23)).
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Reparto de carga "Avanzado GEDUC"

F(9)/Fmax
o
(8}

0 1 1 1 i
-1 -0.5 0 0.5 1
Angulo de rotacion
Coeficiente de fricién "Niemann" Coeficiente de fricién "Castro” Coeficiente de fricion "Zhu"
0.1 0.1 0.1
2 2 &)
= 0.05 3. 0.05 3. 0.05
0 0 0
-1 -0.5 0 0.5 1 -1 -0.5 0 0.5 1 -1 -0.5 0 0.5 1
Angulo de rotacion Angulo de rotacion Angulo de rotacién

Figura 1V-15 Representacion del reparto de carga “Avanzado GEDUC” y las formulaciones de coeficiente de
friccién de Niemann, Castro y Zhu.






Capitulo V

ANALISIS DE LA EFICIENCIA TENIENDO EN
CUENTA LA FRICCION POR DESLIZAMIENTO

V.1. Introduccion

En este capitulo se presenta el estudio de la eficiencia de una transmision de engranajes
cilindricos rectos con dientes estandar, con correcciones de tallado y con modificaciones en el
perfil del diente. Para el calculo de la eficiencia, se tiene en cuenta la friccion por
deslizamiento como unico fendmeno disipativo, por su gran importancia en las condiciones de
operacion analizadas.

A lo largo de esta memoria, se ha comprobado que la eficiencia, teniendo en cuenta este
fenomeno disipativo, depende principalmente de tres factores: la velocidad de deslizamiento,
el coeficiente de friccion y el reparto de carga. El primero de estos factores viene impuesto
cinematicamente a partir del conocimiento del punto primitivo. Por esta razon, el anélisis de
los otros dos parametros y su impacto en la eficiencia global del sistema es de gran interés y
uno de los objetivos de este trabajo de Tesis.

En este capitulo, primeramente, se llevara a cabo el analisis de la eficiencia, cuando se varian
las condiciones de operacion, de una transmision con dientes estandar o normalizados. Para
ello, se implementardn dos procedimientos de célculo de la eficiencia, uno basado en
formulaciones avanzadas de reparto de carga y coeficiente de friccion y otro en formulaciones
analiticas.
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En la primera etapa del analisis, se estudiara el efecto del reparto de carga en la eficiencia
mediante la inclusion de cuatro formulaciones, una numérica (avanzado GEDUC), aplicada al
procedimiento avanzado, y tres analiticas, incorporadas al otro procedimiento. El coeficiente
de friccion utilizado, en esta primera etapa, es constante, la finalidad es analizar el efecto del
reparto de carga aisladamente. El reparto de carga “avanzado GEDUC”, que tiene en cuenta
las deformaciones producidas en dientes adyacentes, es fuertemente dependiente del par
resistivo aplicado a la trasmision. Por ello, utilizar este modelo avanzado permite, a priori,
obtener un valor de eficiencia mas preciso que el obtenido mediante otros procedimientos,
basados en modelos analiticos.

En la segunda etapa del anélisis se incorpora el efecto del coeficiente de friccion, mediante la
implementacion de formulaciones variables, basadas en teorias avanzadas de contacto
mecénico (hertzianas y de lubricacion), conocidas como hibridas. Estas formulaciones
dependen, generalmente, de parametros geométricos, de la velocidad de deslizamiento entre
perfiles, de parametros reoldgicos del fluido, de la rugosidad de los perfiles y de la fuerza de
contacto entre ambos perfiles. Por esta razon, la utilizacion de un reparto de carga avanzado,
ademas de incidir directamente en la eficiencia, influye en el célculo del coeficiente de
friccion.

Este analisis, ademas, se aplica a transmisiones con correcciones de tallado y con rebajes en la
punta del diente. El objetivo es estudiar el efecto de estas modificaciones del perfil del diente,
cuando se varian las condiciones de operacion, en el reparto de carga y en el coeficiente de
friccion y, por tanto, en la eficiencia. Para evaluar el efecto, tanto del reparto de carga como
del coeficiente de friccion, se sigue la misma metodologia que para el caso de dientes
estdndar, mediante dos fases. Se comienza con la evaluacion del reparto de carga,
incorporando dificultad al analisis a partir de la inclusion de coeficientes de friccion variables.

Asimismo, se analiza, en la eficiencia, la variacion de los parametros que determinan las
modificaciones de los perfiles antes expuestos, es decir, tanto de la correcciéon de tallado,
como de la longitud y magnitud del rebaje. Para ello, se plantean tres escenarios en cada
tipologia de diente.

En el caso de las ruedas corregidas, se incorporan diferentes factores de correccién; cuando la
longitud y localizacion del contacto es constante, cuando se modifica la localizacion del
contacto pero su longitud es invariable y cuando se varian ambos.

En el caso de rebajes en la punta del diente, se introducen diferentes longitudes y magnitudes
del rebaje en tres supuestos; cuando se incluyen los rebajes en el pifion, cuando se introducen
en la rueda conducida y cuando se implementan en ambos engranajes a la vez.

Con el objetivo de clarificar los estudios realizados, se muestra, en el siguiente esquema, el
resumen de cada uno de ellos.
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Tabla V-1 Resumen grafico de los estudios realizados.
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V.2. Estudio de la eficiencia en una transmision
por engranajes rectos estandar

En este primer estudio, se muestra el analisis de la eficiencia en una transmision de engranajes
rectos estandar con las caracteristicas geométricas y de fabricacion especificadas en la Tabla
V-2.

Tabla V-2 Pardmetros geométricos de la transmisién objeto de estudio.

Parametros geométricos

NUmero de dientes del pifion 18 Mddulo 3
Numero de dientes de la rueda conducida 36 Anchura del engranaje 26.7 mm

Angulo de presion 20° Rugosidad media 0.8 um

En este analisis se pretende evaluar el efecto del reparto de carga y el del coeficiente de
friccion, cuando se varia el par resistivo y se mantiene constante la velocidad de rotacion
(3000 rpm), en la eficiencia del sistema.

Para analizar el efecto del reparto de carga, se implementa una formulacion de coeficiente de
friccion constante a lo largo de todo el ciclo de engrane (formulacion de Niemann) y cuatro
formulaciones de reparto de carga, una numeérica, aplicada al procedimiento avanzado de
calculo de la eficiencia, y tres analiticas, incorporadas, como su nombre indica, al
procedimiento analitico.

Para realizar el andlisis del efecto del coeficiente de friccion en la eficiencia, se utilizan tres
formulaciones, una constante (Niemann) y dos variables a lo largo del ciclo de engrane
(Castro y Zhu). Se utiliza el procedimiento avanzado de célculo de la eficiencia porque el
analitico no permite la incorporacién de formulaciones variables. Por tanto, el reparto de
carga es el proporcionado por el modelo GEDUC (denominado “avanzado GEDUC”).

En la Tabla V-3 se resume el planteamiento de este analisis.

Tabla V-3 Resumen del analisis del par en la eficiencia en una transmisién por engranajes rectos estandar.

PAR
EFECTO REPARTO DE CARGA (RC) EFECTO COEF. DE FRIC. (CF)
RC CF RC CF
LCM h=0 NIEMANN

N

LCM ——

u=CTE CASTRO

h=1/5 h=1/3 NIEMANN A —
ZHU

MNA T S

m
(0]
|
>
pd
O
>
py)
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V.2.1. Efecto del reparto de carga

Previamente a presentar el andlisis de la eficiencia, se muestra la nomenclatura especifica para
referirse a las diferentes regiones de contacto (Figura V-1).

Reparto de carga "Avanzado GEDUC"

14 T T T T T T
Zona de
contacto
12r simple 1
(ZCS)
1r Primera i ) Segunda ’
zona de zona de
contacto contacto
3 08r doble doble i
,_\LE (PZCD) (SZCD)
2
L 06f FINAL DEL
INICIO DEL CONTACTO
CONTACTO
0.4F I
Segmento de contacto
02k Zona sin < > Zona sin |
: contacto Segmenta de Segmento de contacto
aproximagion alejamientg
(Zsc) 2 > < S (Zsc)
0 ) ! \) 1 1 L (/ L
-0.8 -0.6 -0.4 -0.2 0 0.2 0.4 0.6

Angulo de rotacion

Figura V-1 Reparto de carga “Avanzado GEDUC” mostrando las diferentes zonas de contacto.

En la Figura V-1 se muestra el ciclo de engrane de un diente, reflejado en el reparto de carga.
Este ciclo toma como referencia la posicion del punto primitivo, cuyo angulo de rotacion es
nulo. El ciclo de engrane empieza en posiciones angulares negativas (a la izquierda del punto
primitivo) y termina en posiciones positivas (a la derecha de punto primitivo). Inicialmente,
existe una zona en donde no existe contacto y, por tanto, el reparto de carga es nulo. En el
instante en el que el diente empieza a engranar, existe otro diente en contacto, por lo que
ambos transmiten la carga, denominando a esta region “la primera zona de contacto doble
(PZCD)”. Cuando el diente que estaba engranado pierde contacto, empieza la denominada
“zona de contacto simple (ZCS)”, donde el diente analizado transfiere todo la carga aplicada.
Esto sucede hasta que el siguiente diente empieza a contactar, la carga de nuevo es
transmitida por dos dientes, y comienza la denominada “segunda zona de contacto doble
(SZCD)”. A partir de este punto, el diente va transmitiendo menos carga, hasta que pierde
contacto (“zona sin contacto (ZSC)”). Como algo resefiable, se observa que en la zona del
punto primitivo existe un escalon, debido al cambio brusco de la velocidad de deslizamiento.
Este hecho se abordara en profundidad cuando se analice el efecto del coeficiente de friccion
en la seccion V.2.2.

En la Figura V-2 se presenta la comparativa entre “el procedimiento propuesto incluyendo
modelos avanzados de reparto de carga y coeficiente de friccion” y “el procedimiento basado
en formulaciones analiticas”. Para ello, se presentan los pardmetros que influyen en las
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pérdidas de friccion por deslizamiento, donde la velocidad de deslizamiento se omite por ser
un parametro cinematico que no admite variacion.

Al primer procedimiento, de este punto en adelante, se le denomina “procedimiento
avanzado” y al segundo “procedimiento analitico”. En la primera columna se presenta el
procedimiento avanzado, donde se puede observar el reparto de carga “Avanzado GEDUC”.
En las otras tres columnas, el procedimiento analitico, con los tres repartos de carga
analiticos, los cuales se corresponden con los valores h=0, h=1/5 y h=1/3 de la formulacion
genérica presentada en el capitulo 1V. En este capitulo se denominan “Analitico ISO/TC-60",
“Analitico GEDUC” y “Analitico AGMA” respectivamente. Se observa que el coeficiente de
friccion es constante, calculado a partir de la formulacion de Niemann.

Procedimiento Procedimiento basado en formulaciones
avanzado analiticas
(Avanzado GEDUA Analitico ISO/TC-60 Analitico GEDUC Analitico AGl\m
8 1 8 1 8 1 8 1
£ £ £ £
£ 05 £ 05 £ 05 £ 05
> > > >
T O T O T O T O
05 0 05 05 0 05 05 0 05 05 0 05
0 0 0 0
Coeficiente de fricion "Niemann"
0.04 0.04 0.04 0.04
3 3 3 3
< 0.02 < 0.02 < 0.02 < 0.02
0 0 0 0
05 0 05 05 0 05 05 0 05 05 0 05
0 0 0 0
x 10" x 10" x 10" x 10"
2 2 2 \ / 2 ’\ /
S= 1 M S= 1 S= 1 S= 1
I I I I
0 0 0 0

-0.5 0 0.5 -0.5 0 0.5 -0.5 0 0.5 -0.5 0 0.5

Figura V-2 Comparativa entre ambos procedimientos en una transmisién de engranajes estandar. Reparto de
carga, coeficiente de friccion y factor de pérdidas instantaneas (159 Nm y 3000 rpm).

El modelo avanzado GEDUC de reparto de carga presenta valores en la zona de contacto
doble no uniformes. Esto contrasta enormemente con el reparto de carga 1SO/TC-60, que es
uniforme en ambas zonas de contacto doble. Por esta razén, la inclusion de una formulacion
analitica que incluya esta variacion puede ser de gran utilidad, en este procedimiento, porque
aporta un enfoque mas realista. A este respecto, se aprecia que variando el parametro h del
reparto de carga, la pendiente de la zona de contacto doble cambia. Esto tiene un efecto
directo en las pérdidas instantaneas, particularmente en el inicio y final del contacto, donde la
velocidad de deslizamiento es maxima, concretamente, cuanto menor es el parametro, h,
mayores son estos valores extremos, produciendo, a su vez, mayores pérdidas. Se concluye
que, aplicando el procedimiento analitico, el valor mas restrictivo de eficiencia corresponde al
reparto de carga analitico 1ISO/TC-60 (h=0), seguido del analitico GEDUC (h=1/5) y por
ultimo el correspondiente al analitico AGMA (h=1/3).
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Ademas, se observa que el reparto de carga avanzado GEDUC puede diferir de las
formulaciones analiticas por dos razones principales:

) por la forma del reparto de carga
i) por la longitud del contacto.

La primera consiste en que el reparto de carga al inicio del primer contacto doble y al final del
segundo contacto doble es menor que el analitico ISO/TC-60 (zonas donde la velocidad de
deslizamiento es maxima). Si se aislase este fenomeno, la eficiencia del procedimiento
avanzado seria mayor que la correspondiente al analitico ISO/TC-60, dado que se producirian
mayores pérdidas en los extremos en este segundo caso, si tuvieran exactamente la misma
longitud de contacto. Con el aumento del pardmetro, h, en las formulaciones analiticas, este
efecto se ve paliado.

La segunda es consecuencia de que el modelo avanzado GEDUC tiene en cuenta la
deformacion de los dientes adyacentes en contacto y, por tanto, la longitud del contacto en
este caso es mayor que en el resto de formulaciones. Si se aislase este fendmeno, la eficiencia
en el procedimiento avanzado seria menor que en el otro procedimiento.

Una vez planteadas las diferencias entre procedimientos, se procede al analisis de la eficiencia
cuando se varia el par resistivo y se mantiene una velocidad angular constante de 3000 rpm
(Figura V-3).
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Figura V-3 Eficiencia de la transmisién de engranajes rectos estandar implementando diferentes formulaciones
de reparto de carga y coeficiente de friccién de Niemann.

La tendencia de la eficiencia, con el aumento del par, es reducirse en ambos procedimientos.
En el procedimiento analitico, las formulaciones de reparto de carga no son dependientes del
par aplicado, deduciéndose que la eficiencia es menor por el coeficiente de friccion medio.
Mostrar los tres casos analiticos aportaria informacion redundante. Por esta razén, en los
distintos analisis, aunque se presentaran los valores de la eficiencia de las formulaciones
analiticas GEDUC y AGMA, solo se realizara el estudio de los parametros correspondientes
al reparto de carga analitico ISO/TC-60, porque aporta el valor de eficiencia menor. Las
conclusiones a partir de este reparto de carga son extrapolables al resto de formulaciones
analiticas.
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Para niveles de par menores de 250 Nm, el procedimiento avanzado da valores de eficiencia
mayores que el procedimiento analitico utilizando la formulacion analitica 1SO/TC-60,
cambiando esta tendencia para niveles de par mayores a 250 Nm. Como el coeficiente de
friccion implementado es el mismo en ambos procedimientos, esta tendencia es, por tanto,
debida al efecto del reparto de carga en la eficiencia.

Previamente a analizar los factores de los que depende la eficiencia, se muestra la relacion de
contacto teorica y la efectiva, para los diferentes niveles de par expuestos (Figura V-4). A
través de este parametro se explica, parcialmente, por qué se produce el cambio de tendencia
en la comparativa entre valores de eficiencia. Se entiende como relacion de contacto efectiva,
la relacién de contacto en la que se tiene en cuenta otros efectos derivados de la transmision,
ademas de los meramente tedricos (geometria de ambas ruedas), como son el par y la
velocidad de la transmision.

Relacion de contacto
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Figura V-4 Relacion de contacto tedrica y efectiva para diferentes valores de par resistivo.

En la Figura V-4 se observa la diferencia de la longitud de contacto entre procedimientos.
Correlacionando la relacion de contacto con la eficiencia, cuanto mayor es la relacion de
contacto efectiva, debida al aumento del par, menor es la eficiencia. Este hecho se ve
reflejado en todos los parametros de los que depende la eficiencia. En las Figura V-5 y Figura
V-6 se muestran los repartos de carga y coeficientes de friccidon correspondientes a cada uno
de los procedimientos y par aplicado, asi como su influencia en las pérdidas instantaneas. Por
claridad en la comparativa, se superponen todos los casos de estudio.
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Figura V-5 Reparto de carga, coeficiente de friccion y factor de pérdidas instantaneas para el procedimiento
analitico en las condiciones de operacion a estudio.

La Figura V-5 muestra los parametros de los que depende la eficiencia obtenidos a partir del
procedimiento analitico. Con el aumento de par aplicado, la relacion de contacto tedrica no
varia y, por tanto, el reparto de carga no se modifica, aunque si lo hace la magnitud del
coeficiente de friccion, la cual aumenta. Este efecto tiene un impacto directo en las pérdidas
por ciclo, que aumentan también con el par, especialmente en la zona de contacto doble. Este
hecho es provocado, principalmente, por el efecto de la velocidad de deslizamiento en los
extremos del contacto, la cual es méxima.
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Figura V-6 Reparto de carga, coeficiente de friccion y factor de pérdidas instantaneas para el enfoque propuesto
en las condiciones de operacion a estudio.

La Figura V-6 presenta los parametros obtenidos a través del procedimiento avanzado. La
primera diferencia, con el anterior procedimiento, es que con el aumento del par, la relacion
de contacto si aumenta. Este hecho provoca un contacto mas largo, traduciéndose en que el
coeficiente de friccion, ademas de ser mayor en magnitud, también lo es en longitud.
Asimismo, el aumento de la longitud del contacto no es simétrico. Al principio del contacto,
la longitud de contacto crece méas que al final. Se debe principalmente a que la relacion de
transmision no es la unidad, en cuyo caso el aumento de la relacion de contacto hubiera sido
totalmente simétrico.
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El efecto del par en los dos pardmetros de los que depende la eficiencia, tiene un efecto
directo en las pérdidas por ciclo, incrementandolas. Comparando ambos procedimientos, se
aprecia que el incremento del par provoca un mayor aumento de pérdidas en el propuesto que
en el analitico.

V.2.2. Efecto del coeficiente de friccion

Para analizar este efecto, de los dos procedimientos de calculo de la eficiencia, solo el
propuesto permite implementar coeficientes de friccion variables, por lo que los resultados se
limitardn a los de éste. La Figura V-7 presenta el resumen del procedimiento de calculo de la
eficiencia cuando se implementan los tres coeficientes de friccion.

Procedimiento avanzado
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Figura V-7 Procedimiento avanzado: Reparto de carga “Avanzado GEDUC”, coeficientes de friccion de
“Niemann”, “Castro” y “Zhu” y factor de pérdidas instantaneas (159 Nm y 3000 rpm).

A continuacion, se realiza una comparativa entre las formulaciones implementadas en este
trabajo, a traves de la Figura V-8. En ella se muestran las tres formulaciones de coeficiente de
friccion comentadas y la de Hai Xu et al. en las mismas condiciones de operacion. Esta Gltima
(denominada Hai Xu) se presenta porque es la utilizada para el calculo de las formulaciones
hibridas. Se fundamento, en el capitulo 1V, que esta formulacién es véalida Gnicamente en
condiciones de lubricacion elastohidrodindmica completamente fluidas, percibiendo, a partir
de ella, el error que se comete, en el calculo del coeficiente de rozamiento, al no tener en
cuenta el régimen de lubricacion del contacto.
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Figura V-8 Coeficientes de friccion de Niemann, Castro, Zhu y Hai Xu con un par resistivo de159 Nm y una
velocidad angular de 3000 rpm.

En la Figura V-8 se puede apreciar que, al final del ciclo de engrane, existe una dispersion
entre formulaciones hibridas, que no hay al principio del mismo, la cual es resultado de la
funcion de ponderacion. En condiciones de lubricacion mixtas, extremas o secas, la inclusion
de la funcion de ponderacion produce una dispersion no despreciable, respecto al coeficiente
de Hai Xu. Ademas, la funcién propuesta por Castro aporta valores mayores de coeficiente de
friccion que la relativa a Zhu. En consecuencia, esta segunda proporcionara valores de
eficiencia mayores.

Ademas, la inclusion de diferentes formulaciones de coeficiente de friccion tiene un impacto
directo en el reparto de carga. En el capitulo 111 se expuso el procedimiento para el calculo del
reparto de carga a partir del modelo GEDUC. El andlisis cuasi-estatico consiste en realizar el
equilibrio estatico del sistema para un numero finito de posiciones del ciclo de engrane. Para
realizar este equilibrio, se tienen en cuenta los esfuerzos normales y las fuerzas de friccion por
deslizamiento. Como los coeficientes de friccion son diferentes en cada caso de estudio, el
reparto de carga de uno a otro enfoque varia ligeramente, como se puede observar en la Figura
V-9.

En la Figura V-9 se observa que la diferencia es apreciable en la region de contacto simple.
En el supuesto sin friccion, no hay ningin cambio en esta zona porque, solamente, se tienen
en cuenta los esfuerzos normales para realizar el equilibrio estatico. En el caso en que se
implementa la formulacion de Niemann, existe un “escalon”, resultado del cambio brusco de
sentido de la velocidad de deslizamiento. Sin embargo, en el caso de las formulaciones
hibridas, la transicion es mas suave porque el coeficiente de friccién toma valor nulo en la
region del punto primitivo. Se puede creer, que esta diferencia en el reparto de carga, genera
una variacion en forma y amplitud en el factor de pérdidas instantaneas (factor IPL). Sin
embargo, a priori, no afecta en gran medida en las péerdidas en engranajes estandar, al
localizarse en la region del punto primitivo, donde la velocidad de deslizamiento es casi nula.
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Figura V-9 Reparto de carga “Avanzado GEDUC” cuando se implementan los coeficientes de friccion de
“Niemann”, “Castro” y “Zhu” con un par resistivo de159 Nm y una velocidad angular de 3000 rpm.

Las formulaciones de coeficiente de rozamiento son dependientes del régimen de lubricacion.
Por esta razon, previamente a analizar la eficiencia, se considera relevante determinar en qué
régimen de lubricacion trabaja la transmision. Para ello se muestra el diagrama de Greenwood
(Figura V-10) y la curva de Stribeck (Figura V-11). Con el primero se determina el régimen
de lubricacidn, y si es elastohidrodindmica (premisa del estudio), con la curva de Stribeck, se
definen las condiciones de lubricacion.
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Figura V-10 Diagrama de Greenwood de los regimenes de lubricacion correspondientes a las condiciones de
operacién estudiadas.
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Figura V-11 Curva de Stribeck de los regimenes de lubricacién en diferentes condiciones de operacion.

Se observa, en la Figura V-10, que, para todos los niveles de par estudiados, el régimen de
lubricacidn es elastohidrodinamico. A partir de la Figura VV-11, se aprecia que, para niveles de
par menores a 100 Nm, las condiciones de lubricacion del contacto son totalmente fluidas, es
decir, que hay pelicula de fluido en todos los puntos del contacto (A>3). Para niveles de par
mayores a 100 Nm, las condiciones de lubricacién son mayoritariamente mixtas (1<A<3).

Una vez analizado el régimen y condiciones de lubricacion del contacto del estudio, se
procede al analisis de la eficiencia, cuando se implementan las formulaciones de coeficiente
de friccion expuestas. Como estas formulaciones son dependientes de las fuerzas de contacto,
este analisis tiene dos objetivos; evaluar el efecto del reparto de carga en el coeficiente de
friccion y estudiar el efecto de la utilizacion de una u otra formulacion en la eficiencia.

En la Figura V-12 se muestra la eficiencia de la transmisién, para diferentes niveles de par,
cuando se implementan el coeficiente de Niemann y las dos formulaciones hibridas.
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Figura V-12 Eficiencia de la transmisién de engranajes rectos cuando se implementan los coeficientes de

friccion de Niemann, Castro y Zhu.
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Hasta este punto del anélisis, la tendencia de la eficiencia con el aumento del par era
reducirse. Sin embargo, cuando se cambia el coeficiente de friccion, esta tendencia se
modifica (Figura V-12). Para valores de par mayores a 100 Nm, la eficiencia, utilizando la
formulacién de Castro, se mantiene cuasi-constante y, en el caso de la formulacion de Zhu,
aumenta. Si se compara entre los valores de eficiencia para los tres coeficientes de friccion,
con caracter general, los valores obtenidos implementando la formulacién de Niemann son los
que producen mayor eficiencia, seguidos por los de Zhu y por ultimo los correspondientes a
Castro.

Para analizar pormenorizadamente la eficiencia, se estudian los factores de los que depende.
Cuando se evalla la formulacion de Niemann, en el procedimiento avanzado (analizado en la
seccion V.2.1), la eficiencia se reduce con el aumento de par, debido principalmente al
incremento de la relacién de contacto. A continuacion se analizara el efecto de implementar
las dos formulaciones hibridas, a través de la Figura VV-13 (Castro) y Figura VV-14 (Zhu).

En la Figura V-13 se muestra el reparto de carga “Avanzado GEDUC?”, el coeficiente de
friccion y el factor de pérdidas instantaneas cuando se utiliza la formulacion de Castro. La
magnitud del coeficiente de friccion aumenta, en todas las regiones del contacto, hasta un
cierto nivel de par (300 Nm). A partir de éste, el coeficiente de friccion sigue aumentando en
la zona de contacto simple, decreciendo en los extremos del contacto. Este hecho es
determinante en las pérdidas, dado que en los extremos la velocidad de deslizamiento es
maxima y es, por tanto, donde se concentran mayores pérdidas. Sin embargo, la eficiencia es
constante con el aumento de par, deduciendo que las pérdidas reducidas en los extremos, son
iguales a las generadas en la zona de contacto simple.

En la Figura V-14 se muestran los repartos de carga, coeficientes de friccion y factores de
pérdidas instantaneas, cuando se incorpora el coeficiente de friccion de Zhu. La magnitud del
coeficiente de friccion sigue la misma tendencia que cuando se implementa la formulacion de
Castro, aungue mas acentuada, porque los valores en los extremos del contacto decrecen en
mayor medida a partir de 300 Nm. Este hecho produce que la reduccion de pérdidas en los
extremos sea mayor al aumento de las generadas en la zona de contacto simple, provocando
que la eficiencia aumente con el aumento de par.
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Figura V-13 Reparto de carga, coeficiente de friccion y factor de pérdidas instantaneas cuando se implementa el
coeficiente de friccion de Castro en las condiciones de operacion a estudio.
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Figura V-14 Reparto de carga, coeficiente de friccion y factor de pérdidas instantaneas cuando se implementa el
coeficiente de friccion de Zhu en las condiciones de operacion a estudio.
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V.3. Estudio de la eficiencia en una transmision
por engranajes rectos corregidos

En este segundo estudio, se muestra el analisis de la eficiencia en una transmision de
engranajes rectos corregidos con las caracteristicas geométricas y de fabricacion especificadas
en la Tabla VV-4.

Tabla V-4 Pardmetros geométricos de la transmision objeto de estudio

Parametros geométricos

NUmero de dientes del pifion 18 Modulo 3
Numero de dientes de la rueda conducida 36 Anchura del engranaje 26.7 mm
Angulo de presion 20° Rugosidad media 0.8 um

Como singularidad con respecto al primer estudio (engranajes estandar), se analiza el efecto
de la correccion en los diferentes parametros de los que depende la eficiencia. Para ello se
plantean dos andlisis; i) el anlisis de la eficiencia de una transmision corregida especifica,
cuando se varia el par; y ii) el analisis de la eficiencia de una transmision cuando se varia el
parametro de la correccion y se mantienen constantes las condiciones de operacion.

V.3.1. Analisis del par

Este analisis pretende evaluar el efecto del reparto de carga (primera etapa) y el del
coeficiente de friccidon (segunda etapa), cuando se varia el par resistivo, en la eficiencia del
sistema. Para evaluar ambos efectos, se seguird la misma metodologia que en engranajes
estandar. En la primera etapa, se implementan las cuatro formulaciones de reparto de carga,
una correspondiente al procedimiento avanzado y tres al analitico, y el coeficiente de friccion
de Niemann. En la segunda etapa, se incorporard el efecto del coeficiente de friccion en el
procedimiento avanzado, mediante las tres formulaciones estudiadas.

La correccion introducida al pifion y a la rueda conducida es la misma pero de sentido
contrario. Esto provoca que el grosor de los dientes del pifibn sea mayor que el
correspondiente al supuesto sin correccion, produciendo el resultado contrario en la rueda
conducida. En este andlisis, el factor de correccién utilizado es igual a 0.7 que equivale a 2.1
mm de avance o retroceso de la herramienta de corte. Este valor coincide con la correccion
maxima utilizada en el segundo analisis, donde se varia el factor de correccion.

En la Tabla V-5 se muestra el planteamiento de este analisis.
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Tabla V-5 Resumen del andlisis del par en la eficiencia en una transmision por engranajes rectos estandar

PAR

EFECTO REPARTO DE CARGA
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V.3.1.1. Efecto del reparto de carga
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En la Figura V-15 se presenta la comparativa entre los parametros que influyen en las
pérdidas de friccion por deslizamiento, para el procedimiento avanzado y el procedimiento

analitico.
Procedimiento Procedimiento basado en formulaciones
avanzado analiticas
(Avanzado GEDLD [Analitico ISO/TC-60 Analitico GEDUC  Analitico AGMm
5 1 x 1 5 1 x 1
1S 1S 1S S
L 05 4 05 L 05 L 05
) G5 G} G
r o0 T 0 T 0 o 0
0.5 0 0.5 05 0 0.5 0.5 0 0.5 05 0 0.5
0 0 0 0
Coeficiente de fricion "Niemann"
0.04 0.04 0.04 0.04
2 0.02 2 0.02 = 0.02 2 0.02
3 3 3 3.
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x 10" x 10 x 10 x 10
.3 _ 3 .3 _ 3
22 ) 22 22
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\_ 0 \_ 0 0 o

Figura V-15 Comparativa entre ambos procedimientos en una transmision de engranajes corregidos (x1=0.7).
Reparto de carga, coeficiente de friccién y factor de pérdidas instantaneas (159 Nmy 3000rpm).
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Con respecto al analisis de engranajes estandar, la region de contacto se desplaza, lo cual
produce que las pérdidas antes del punto primitivo se incrementen sustancialmente, mientras
que las que tienen lugar después, disminuyan. En las formulaciones analiticas de reparto de
carga solo se observa este cambio de localizacion del contacto, sin embargo, en el modelo
avanzado GEDUC, ademas, se transmite una carga mayor, que en el supuesto sin correccion,
en la primera zona de contacto doble (PZCD) y menor en la segunda (SZCD).

Una vez sentadas las diferencias entre procedimientos, considerando las correcciones de
tallado, en la Figura VV-16 se muestra la eficiencia, cuando se varia el nivel de par resistivo, de
esta transmision de engranajes corregidos.

0.994 T T T T T T T
Avanzado GEDUC

0993p [T Analitico ISO/TC-60 H
N Analitico AGMA
""""""" Analitico GEDUC

0.992} &
0.991}

0.991

Eficiencia

0.989

0.988

0.987

O. 986 1 1 1 1 1 1 1
0 100 200 300 400 500 600 700 800

Par

Figura V-16 Eficiencia de la transmisién de engranajes rectos corregidos implementando diferentes
formulaciones de reparto de carga y coeficiente de friccién de Niemann.

La tendencia de la eficiencia de este sistema mecanico, con el aumento del par, es reducirse.
La dispersion de la eficiencia, entre ambos procedimientos, es también mayor con el aumento
del par aplicado. Si se compara la eficiencia de la transmision con correcciones, respecto de la
correspondiente al supuesto sin correcciones, es menor, para ambos procedimientos. En el
procedimiento analitico, esto ocurre por el cambio de la localizacion del contacto con la
correccion. En el procedimiento avanzado, ademas del cambio de localizacion, también
influye el efecto del par, el cual produce un aumento de la longitud del contacto. Esto se
explica mediante la relacion de contacto para las diferentes condiciones de operacion
mostrada en la Figura V-17.

En la Figura V-17 se observa la diferencia entre relaciones de contacto y, por ende, entre
procedimientos. Realizando la correlacion con la eficiencia obtenida mediante el
procedimiento avanzado, se deduce que cuanto mayor es la relacién de contacto efectiva, por
el aumento del par, menor es la eficiencia. Ademas, cuanto mayor es el par, mayor es la
diferencia entre relaciones de contacto. Esta es la razdn por la que aumenta la dispersién entre
los valores de eficiencia de los dos procedimientos.
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Figura V-17 Relacién de contacto teérica y efectiva para diferentes valores de par resistivo.

En las Figura VV-18 y Figura V-19 se muestran los repartos de carga, coeficientes de fricciéon y
las pérdidas instantaneas por ciclo correspondientes a cada uno de los procedimientos.

La Figura V-18 presenta los pardmetros obtenidos para el procedimiento analitico. La Unica
diferencia derivada de la introduccion de la correccién del perfil es que el segmento de
contacto se desplaza hacia la izquierda, como se habia adelantado. Esto provoca que la zona
de contacto simple ya no coexista con la region del punto primitivo. Por lo que las pérdidas
gue se producen en el contacto simple se ven incrementadas.

La Figura V-19 muestra los parametros obtenidos para el procedimiento avanzado. La
correccion produce que el engranaje transmita mayor carga en la primera region de contacto
doble (PZCD) que en la SZCD. En este caso de correccion, no existe el “escalon” del reparto
de carga en la region del contacto simple. Esto se debe a que la ZCS se produce antes del
punto primitivo.

El efecto del par produce, al igual que sucedia en el supuesto sin correccion, que la relacion
de contacto aumente. Sin embargo, la longitud de contacto aumenta mas en la zona final del
contacto (derecha), que en la inicial (izquierda). En el supuesto sin correccién se observo el
resultado contrario, que era debido a que la relacion de transmision es diferente a la unidad.
En este caso, la correccion produce que un diente soporte mas carga que el otro, lo cual
resulta en que el diente mas cargado origina una mayor deformacion en el menos cargado que
a la inversa.

Todo lo expuesto tiene un efecto directo en las pérdidas por ciclo. Comparando con el
supuesto sin correccién, hay un aumento de pérdidas en la PZCD y ZCS y una reduccién en la
SZCD, obteniendo una eficiencia menor. Esto se debe al desplazamiento del segmento de
contacto y al aumento del reparto de carga avanzado GEDUC en la SZCD. Ademas, las
pérdidas del procedimiento avanzado son mayores que las obtenidas mediante el analitico,
aumentando la diferencia entre ellos con el incremento de par.
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Figura V-18 Reparto de carga, coeficiente de friccion y factor de pérdidas instantaneas para el procedimiento
analitico en las condiciones de operacion a estudio.
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Figura V-19 Reparto de carga, coeficiente de friccion y factor de pérdidas instantaneas para el procedimiento
avanzado en las condiciones de operacion a estudio.
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V.3.1.2. Efecto del coeficiente de friccion

Para analizar el efecto de utilizar las formulaciones hibridas de coeficiente de friccion,
inicialmente, se muestra el régimen de lubricacion en el que trabaja la transmision. En la
curva de Stribeck (Figura V-20), se observa que, para pares inferiores a 150 Nm, las
condiciones de lubricacion son totalmente fluidas, mientras que, para valores superiores a 150
Nm, son mixtas. EI parametro de Stribeck, en todas las condiciones de operacion evaluadas,
es mayor de 2. Por esta razon, las funciones de ponderacion no tienen efecto sobre el
coeficiente de rozamiento (toman el valor de la unidad). Como resultado, ambas
formulaciones hibridas coinciden con la formulacion de Xu et al. Por simplicidad sélo se
muestran los valores cuando se utiliza la formulacion de Castro.

Curva de Stribeck (Castro)
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Figura V-20 Curva de Stribeck de los regimenes de lubricacion en diferentes condiciones de operacion.

En la Figura V-21 se muestra la eficiencia de la transmision objeto de estudio, para diferentes
niveles de par, cuando se implementan los coeficientes de friccion de Niemann, Castro y Zhu.
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Figura V-21 Eficiencia de la transmision de engranajes rectos corregidos analizada cuando se implementan los
coeficientes de friccion de Niemann, Castro y Zhu.
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La eficiencia correspondiente a los coeficientes de friccion de Castro y de Zhu, como se habia
predicho, coinciden. Por otra parte, cuando se utiliza la formulacién de Niemann, se obtiene
una reduccion de la eficiencia con el aumento del par. Sin embargo, cuando se implementan
las formulaciones hibridas, esta tendencia cambia, dado que, para niveles de par menores a
100 Nm, la eficiencia decrece, aumentando a partir de este nivel de par.

Si se compara con engranajes estandar, la eficiencia es menor, independientemente de la
formulacién de coeficiente de friccion, concluyéndose que un valor de correccién
considerable, produce un decremento en la eficiencia.

Para analizar todo lo antes expuesto respecto a la eficiencia, se evaluaran los factores de los
que depende a través de la Figura VV-22 (Castro y Zhu).

En la Figura V-22 se muestran los repartos de carga, coeficientes de friccion y factores de
pérdidas instantaneas, para las condiciones de trabajo estudiadas, correspondientes al
coeficiente de friccion de Castro. El reparto de carga es el mismo que al implementar el
coeficiente de Niemann, no existiendo diferencia en la ZCS, lo cual se debe a que la
correccion provoca que la ZCS no coincida con el punto primitivo.

La magnitud del coeficiente de friccion aumenta en todas las regiones del contacto hasta un
cierto valor de par (100 Nm). A partir de este valor, su magnitud sigue aumentando en la zona
cercana al punto primitivo, pero disminuyendo al inicio del contacto (izquierda). Esto
repercute en las pérdidas instantaneas.

La mayoria de las pérdidas se producen en la primera zona de contacto doble (PZCD) y en la
zona de contacto simple (ZCS). Las pérdidas de la SZCD coinciden con la region del punto
primitivo, por lo que son pequefas (debido a la correccion). Sin embargo, en la PZCD y en la
ZCS las pérdidas son importantes porque la velocidad de deslizamiento es maxima y la carga
es considerable. Estas pérdidas aumentan y se hacen maximas a 100 Nm, decreciendo a partir
de este nivel de par, influenciadas por la tendencia del coeficiente de rozamiento.
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Reparto de carga "Avanzado GEDUC"
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Figura V-22 Reparto de carga, coeficiente de friccion y factor de pérdidas instantaneas cuando se implementa el
coeficiente de friccidn de Castro y Zhu en las condiciones de operacién a estudio.
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V.3.2. Analisis de los parametros geomeétricos: variacion
de la correccion

En este analisis se presenta la comparativa entre valores de eficiencia, calculada a partir de
ambos procedimientos, para varios factores de correccion, en cinco condiciones de operacion
especificas (Tabla V-6). Estos valores de par y velocidad se escogen con el objetivo de
aportar representatividad de los valores de eficiencia.

Tabla V-6 Condiciones de operacién de la transmision objeto de estudio.

Condiciones de operacion  Potencia (kW)  Par (Nm)  Velocidad (rpm)

OC1 25 159 1500
0C2 25 40 6000
0OC3 50 159 3000
OC4 100 637 1500
OC5 100 159 6000

Se desea evaluar el efecto del reparto de carga (primera etapa) y el del coeficiente de friccion
(segunda etapa) en la eficiencia del sistema, con la variacion del factor de correccion.
Siguiendo la misma metodologia del andlisis anterior, en la primera etapa del analisis, se
utiliza el coeficiente de friccion de Niemann y las cuatro formulaciones de reparto de carga.
En la segunda etapa, se implementan las tres formulaciones de coeficientes de friccion y el
reparto de carga proporcionado por el modelo avanzado GEDUC.

Para analizar pormenorizadamente el efecto de las correcciones de perfil, en cada etapa, se
plantean tres escenarios. En el primer escenario, se pretende evaluar el efecto de la correccion
cuando la longitud y la localizacién del contacto se mantienen invariables, es decir, evaluar el
efecto de la correccion aisladamente. En el segundo escenario, se evalla el impacto de la
correccion en la eficiencia cuando la relacion de contacto es constante, pero se modifica la
posicion del segmento de contacto. En el tercer escenario, se analizan las correcciones cuando
se varian, tanto la longitud como la localizacion del contacto.

Por claridad visual, se presenta en la Tabla V-7 el resumen de las caracteristicas de cada
escenario y en la Figura V-23, a modo de esquema, la localizacion y longitud del segmento de
contacto, cuando no existe correccion y en el caso de maxima correccion de cada escenario.

Tabla V-7 Resumen de la descripcion de los escenarios.

NuUmero de Variacién de la longitud Variacidn de la localizacién del
escenario del contacto contacto

1 No No

2 No Si

3 Si Si
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Supuesto sin correccion Caso de maxima correccion

Escenario 2 Escenario 3

Escenario 1

Figura V-23 Esquema de la localizacion y longitud del segmento de contacto en los diferentes escenarios.

Las correcciones de tallado tienen un impacto importante en el reparto de carga de la
transmision. Con el objetivo de plantear las diferencias entre escenarios, en la Figura V-62 se
muestra el efecto de las correcciones méximas de cada escenario en el reparto de carga

“Avanzado GEDUC”, con respecto al supuesto sin correccion.
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Figura V-24 Reparto de carga cuando se implementa el coeficiente de friccion de Castro et al., sin correcciones
y con las correcciones maximas de los tres escenarios (Par=159 Nm y 1500 rpm).

En la Tabla V-8 se presenta el resumen de este analisis.
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Tabla V-8 Resumen del andlisis de las correcciones en la eficiencia en una transmisién por engranajes rectos.

PARAMETROS GEOMETRICOS

EFECTO REP. DE CARGA EFECTO COEF. FRICCION
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V.3.2.1. Efecto del reparto de carga

En este andlisis, se estudia la eficiencia, calculada a partir de los dos procedimientos
mostrados en el capitulo IV, en los tres escenarios de correccion planteados. La finalidad es
evaluar el impacto que tiene el factor de correccion en el reparto de carga y, a su vez, el efecto
de este ultimo en la eficiencia del sistema.

V.3.2.1.1.  Primer escenario: Longitud y localizacion del contacto fija

En este primer escenario, se restringen los radios exteriores de ambas ruedas, para conseguir,
en todos los casos de correccion, que la relacion de contacto tedrica permanezca constante y
el segmento de contacto no se desplace (velocidad de deslizamiento permanece invariable).

En la Figura V-25 se aprecian las principales diferencias entre procedimientos, cuando se
varia el factor de correccion, en los valores de eficiencia. El rango del factor de correccién
estudiado, desde x;=-0.05 a x1=0.2, no es muy amplio, dado que, para valores de factor de
correccion mayores de 0.2, se produce interferencia de funcionamiento. Se debe a que existe
contacto entre dientes en zonas donde no hay tallado perfil de evolvente o redondeo.

En la Figura VV-25 se observa que la variacion de la eficiencia con la correccion es testimonial.
Comparando entre procedimientos, la eficiencia calculada a través del procedimiento
analitico es constante, con el aumento de la correccion, para las tres formulaciones de reparto
de carga, mientras que en el procedimiento avanzado, no lo es. Dentro del procedimiento
analitico, la eficiencia correspondiente al reparto de carga ISO/TC-60 es menor que con las
otras dos formulaciones de reparto de carga. Ademas, como algo a destacar, en las
condiciones de operacion con menor nivel de par (OC2), los valores de eficiencia
correspondientes a “Analitico GEDUC” y “Avanzado GEDUC” son los mismos. Se deduce
que la correlacion entre los repartos de carga, para niveles de par reducidos, es buena y que el
efecto del par resistente es mas determinante, en este escenario, que el de las correcciones.
Para el mayor nivel de par (OC4), la dispersion entre procedimientos es mayor y, ademas,
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crece con el aumento de la correccion. Este efecto se puede explicar mediante la diferencia
entre las relaciones de contacto tenidas en cuenta por ambos procedimientos (Figura V-26).

Por simplicidad, de este punto en adelante, aunque en todas las conclusiones estan incluidas
las cinco condiciones de operacién, solo se van a mostrar las figuras correspondientes a los
pares resistivos extremos considerados (OC2 y OC4), por ser las mas representativas.

1 T T T T T T
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Factor de correccion (x,)

Figura V-25 Comparativa entre ambos enfoques. Valores de eficiencia para diferentes valores de factor de
correccién y condiciones de operacion.
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Figura V-26 Comparativa entre relaciones de contacto teérica y efectiva para las condiciones de operacion OC2,
en rojo, (40 Nmy 6000 rpm) y OC4, en negro (637 Nm y 1500 rpm).

En la Figura V-26 se ilustra la desviacion entre las relaciones de contacto teorica y efectiva.
La desviacion entre ambas relaciones de contacto es menor, y casi despreciable, en el caso de
condiciones menos severas (OC2), que en el caso de condiciones mas adversas (OC4).
Realizando la correlacion entre la relacion de contacto y la eficiencia (Figura V-25), se
observa que la dispersion entre procedimientos es directamente proporcional a la diferencia
entre las relaciones de contacto.

En las Figura V-27 y Figura V-28 se muestran los repartos de carga y las pérdidas por ciclo
correspondientes a cada uno de los procedimientos. El coeficiente de friccion no se presenta
porgue no varia con la correccion y, ademas, se analiza especificamente en la seccién V.3.2.2.
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Figura V-27 Reparto de carga y factor de pérdidas instantaneas del procedimiento analitico para las condiciones

de operacion OC2, en rojo, (40 Nmy 6000 rpm) y OC4, en negro (637 Nm y 1500 rpm).
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Figura V-28 Reparto de carga y factor de pérdidas instantaneas del procedimiento avanzado para las
condiciones de operacion OC2, en rojo, (40 Nmy 6000 rpm) y OC4, en negro (637 Nmy 1500 rpm).
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En la Figura V-27 se muestran los parametros correspondientes al procedimiento analitico.
No hay cambios en el reparto de carga porque no se ve afectado, ni por la variacién de
correccion, ni por la de par. Por esta razon, las pérdidas no varian con la correccion y, por
ende, la eficiencia es constante.

En la Figura V-28 se muestran los parametros correspondientes al procedimiento avanzado.
La influencia del factor de correccion en la forma del reparto de carga provoca que la carga
transmitida sea diferente, respecto del supuesto sin correccion, en la primera y segunda regién
de contacto doble. En concreto, con el aumento del factor de correccion, se carga mas la
PZCD y la SZCD se descarga, produciendo que las pérdidas en la PZCD aumenten y
disminuyan en la SZCD.

En el caso OC2, el aumento de pérdidas en la PZCD es practicamente igual que la
disminucion de pérdidas en la SZCD, los cuales serian, exactamente, iguales si la relacion de
transmision fuese la unidad. Por esta razon, la eficiencia en los distintos casos de correccion
es casi la misma, modificandose Unicamente la localizacion de las pérdidas. Este efecto se ve
“acentuado” con el aumento del par (OC4), aunque la variacion de la eficiencia es minima.

Con el objetivo de apreciar las principales diferencias en las formulaciones de reparto de
carga, se muestran las cuatro formulaciones implementadas, para las condiciones de operacion
y supuestos de correccion extremos de los considerados (Figura V-29).
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Figura V-29 Reparto de carga para los casos de correccion x;=0 y x1=0.2, en las condiciones de operacion OC2,
en rojo, (40 Nmy 6000 rpm) y OC4, en negro (637 Nm y 1500 rpm).

Como era previsible, la unica formulacion que varia con la correccion es la “Avanzado
GEDUC?”. Para el nivel de par maximo, la dispersion entre esta formulacion y las analiticas es
mayor.
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De forma similar a los repartos de carga, en la Figura V-29 se muestran los diferentes factores
de pérdidas instantaneas (IPL), para las cuatro formulaciones de reparto de carga.

0OC2 (x,=0; . 0C2 (x,=0.2
x 10" %4=0) « 10" (¢,=0.2)
25} Avanzado GEDUC |} 25 Avanzado GEDUC ||
”””” Analitico ISO/TC-60 -=====- Analitico ISO/TC-60
,,,,,,,,,,,, Analitico GEDUC “ Analitico GEDUC
R AnaliticoAGMA || | b e Analitico AGMA
2 2
. 15F /! 1 - 15
3 / 5
£ \ / £
F =
1iF 1
0.5 0.5
ol L L . . . olu L L L . .
-0.6 -0.4 -0.2 0 0.2 0.4 0.6 -0.6 -0.4 -0.2 0 0.2 0.4 0.6
Angulo de rotacién Angulo de rotacién
- OC4 (x,=0; - 0OC4 (x,=0.2,
x10° %40 x10* (4=02)
5 T T 5
Avanzado GEDUC — Avanzado GEDUC
asr b ] e Analitico ISO/TC-60 || 451 ---=—- Analitico ISO/TC-60 [|
Jd 0 Analitico GEDUC e Analitico GEDUC
,,,,,,,,, Analitico AGMA 4 ——=== Analitico AGMA
35} , 35t w
3r 3
= / .
£ 25} N / £ 25
T P\ T
\
2f BN 2f
{ y
151 ! Mt . 15F
N M
1t | 4 1 1t
1 \
! %
o5 i E o5}
i
|
ol L HE . . . ol L L ! L . .
-0.6 -0.4 -0.2 0 0.2 0.4 0.6 -0.6 -0.4 -0.2 0 0.2 0.4 0.6
Angulo de rotacién Angulo de rotacion

Figura V-30 Factor de pérdidas instantaneas para los casos de correccion x;=0 y x;=0.2, en las condiciones de
operacion OC2, en rojo, (40 Nm y 6000 rpm) y OC4, en negro (637 Nm y 1500 rpm).

Al procedimiento analitico no le afecta la correccidn, aunque si las condiciones de operacion.
Sin embargo, la forma del factor de pérdidas es exactamente igual en todos los casos de par y
velocidad, lo cual indica que la localizacion de las pérdidas es siempre la misma.

Para analizar el impacto de las condiciones de operacion en la eficiencia del procedimiento
avanzado, se presentan los factores de pérdidas IPL en la Figura VV-31.
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Figura V-31 Factor de pérdidas instantaneas para las cinco condiciones de operacion.
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Cuanto mayor es el par resistivo, mas perdidas se producen, obteniendo la misma tendencia
cuando la velocidad decrece. Ademas, a través de esta figura queda demostrado que cuanto
mayor es el par, mayor es la relacion de contacto, lo cual resulta en unas mayores pérdidas.
Por otro lado, se justifica, a través de la Figura V-25 y Figura V-31, que la eficiencia depende
principalmente del par. Se aprecia que, para el valor menor de par (40 Nm), se alcanza el
mayor valor de eficiencia, para el valor medio de par (159 Nm), se obtiene el valor medio de
eficiencia (banda de tres condiciones de operacion), alcanzandose el menor valor de eficiencia
con el mayor nivel de par (637 Nm).

V.3.2.1.2. Segundo escenario: Longitud del contacto fija y localizacion del
contacto variable

En este segundo escenario se varian los radios exteriores de ambas ruedas, para conseguir que
la relacion de contacto tedrica permanezca constante en todos los casos de correccion, a la vez
gue el segmento de contacto cambia su localizacién. A partir de esta consideracion, se evita el
problema de la interferencia de funcionamiento del escenario anterior y, asi, se puede evaluar
un rango mas amplio de factor de correccion. La relacion de contacto tedrica (¢,) considerada
en este escenario es 1.611, que corresponde al supuesto de correccion nula (dientes estandar).
A continuacion se presenta la metodologia para la determinacion del radio exterior de ambas
ruedas:

Primero, se calcula el radio exterior del pifién a través de la ecuacion (V.1):
— Zl
Rlext - m[?+xl+ddhta) (Vl)
Siendo m el modulo, z, el nimero de dientes del pifion, x; el factor de correccion del pifidén y

ddp;, €l dedendum de la herramienta. Una vez calculado el radio exterior del pifion, la
relacién de contacto del segmento de aproximacion se calcula mediante:

. _ VR’ ~(R.005(@2))* ~Rysin()

zmcos(¢) (V:2)
Se determina la relacion de contacto correspondiente al segmento de alejamiento:
&, =&, & (V.3)
Finalmente, el radio exterior de la rueda conducida se obtiene mediante la expresion:
Ryeu = \/(Rz sin(@, )+ &,7mcos(¢))” — R, cos(¢; )’ (V.4)

Una vez definida la metodologia para calcular los radios exteriores, en la Figura V-32 se
presentan los valores de eficiencia.

Con el aumento del factor de correccion, la eficiencia disminuye en ambos procedimientos,
asi como la diferencia entre procedimientos aumenta. Con respecto a las condiciones de
operacion, se mantiene que cuanto mayor par, mayor diferencia entre procedimientos, debido
a la diferencia entre las relaciones de contacto tedrica y efectiva (Figura V-33).
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Figura V-32 Valores de eficiencia para diferentes factores de correccién y condiciones de operacion.
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Figura V-33 Comparativa entre relaciones de contacto teérica y efectiva para las condiciones de operacion OC2,
en rojo, (40 Nmy 6000 rpm) y OC4, en negro (637 Nm y 1500 rpm).
En la Figura V-33 se ilustra la desviacion entre las relaciones de contacto teorica y efectiva.
Se obtienen los mismos valores de relaciones de contacto tedrica y efectiva que en el primer
escenario, alcanzandose las mismas conclusiones.

En las Figura V-34 y Figura V-35 se muestran los repartos de carga y las pérdidas por ciclo
correspondientes a cada uno de los procedimientos.

En la Figura V-34 se muestran los parametros correspondientes al procedimiento analitico. La
correccion produce que el contacto se desplace hacia la izquierda. Como, en todos los casos
de correccion, la relacién de contacto tedrica es constante, las formulaciones analiticas de
reparto de carga tienen la misma forma y magnitud. Un aspecto a tener en cuenta es gque, con
el incremento de la correccion, la zona de contacto simple (ZCS) tiene lugar cada vez mas
lejos del punto primitivo, produciéndose un aumento de las pérdidas en esta region, donde la
velocidad no es nula, resultando en un aumento de las pérdidas. Ademas, este aumento es
mayor que la reduccién de pérdidas en la SZCD, traduciéndose en una disminucion de la
eficiencia (Figura V-32).
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Figura V-34 Reparto de carga y factor de pérdidas instantaneas del procedimiento analitico para las condiciones
de operacion OC2, en rojo, (40 Nm y 6000 rpm) y OC4, en negro (637 Nmy 1500 rpm)
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Figura V-35 Reparto de carga y factor de pérdidas instantaneas del procedimiento avanzado, para las
condiciones de operacién OC2 en rojo (40 Nm y 6000 rpm) y en negro OC4 (637 Nm y 1500 rpm).
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En la Figura V-35 se presentan los parametros correspondientes al procedimiento avanzado.
La correccion, ademas de desplazar el contacto hacia la izquierda, provoca que el reparto de
carga aumente en la PZCD vy disminuya en la SZCD. Al igual que en el procedimiento
analitico, como, con el aumento de la correccion, la ZCS se desplaza respecto del punto
primitivo, existe un aumento considerable de las pérdidas en esta region. Si se compara este
hecho entre los dos procedimientos, el incremento de las pérdidas en la PZCD es mayor en el
procedimiento avanzado, aumentando la dispersion entre procedimientos.

En la Figura V-36 se muestran los repartos de carga para los supuestos extremos de
correccion y condiciones de operacion considerados. El objetivo es presentar las diferencias
entre formulaciones en los casos de correccién mas representativos.
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Figura V-36 Reparto de carga para los casos de correccion x;=0 y x1=0.5, en las condiciones de operacion OC2,
en rojo, (40 Nmy 6000 rpm) y OC4, en negro (637 Nm y 1500 rpm).

Como algo a destacar, el escaldn en la ZCS del supuesto sin correccion, desaparece en el caso
de correccién maxima. Sucede porque la ZCS no coincide con el punto primitivo. Asimismo,
la dispersion, en las zonas de contacto doble, entre el reparto de carga “Avanzado GEDUC” y
el “analitico GEDUC” aumenta con respecto al primer escenario, debido al aumento de la
rigidez de los dientes por la correccion.

En la Figura V-37 se presentan, para los casos extremos de correccion y de condiciones de
operacion considerados, los diferentes factores de pérdidas instantaneas, cuando se utilizan las
cuatro formulaciones de reparto de carga.
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Figura V-37 Factor de pérdidas instantaneas para los casos de correccion x;=0 y x;=0.5, en las condiciones de
operacion OC2, en rojo, (40 Nm y 6000 rpm) y OC4, en negro (637 Nm y 1500 rpm).

Si se compara, para ambos procedimientos, entre los factores IPL obtenidos cuando se
implementan los cuatro repartos de carga, la distribucion de pérdidas es muy similar en todos
los casos. Para el supuesto sin correccion, las mayores pérdidas se producen en los extremos
del contacto, mientras que en el caso de correccion maxima, se producen antes del punto
primitivo (PZCD y ZCS). Por otro lado, el area bajo la curva continua (Avanzado GEDUC),
en el supuesto sin correccion, es menor que en el caso de correccion maxima, sucediendo lo
mismo para los tres repartos de carga. Se debe a que la correccion cambia la localizacion del
contacto y produce que el reparto de carga aumente en la PZCD. Si a este efecto, se le
superpone que la ZCS ya no coincide con la zona del punto primitivo, resulta en unas
mayores perdidas, respecto del caso sin correccion.

De la misma manera que en el anterior escenario, para evaluar el impacto de la condiciones de
operacion en la eficiencia, se muestra en la Figura V-38 el factor de pérdidas IPL en los casos
extremos de correccion (x1=0 y x1=0.5).

Tanto en este escenario como en el siguiente, se obtienen las mismas conclusiones, con
respecto a las condiciones de operacion, que en el primer escenario. Cuanto mayor es el par
resistivo, mas perdidas se producen, obteniendo la misma tendencia cuando la velocidad
disminuye. Por esta razén, de este punto en adelante, se mostraran estas figuras pero no se
incluira su analisis.
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Figura V-38 Factor de pérdidas instantaneas para todas las condiciones de operacién con factores de correccion
x1=0 y x1=0.5.

V.3.2.1.3.  Tercer escenario: Longitud y localizacion del contacto variable

En este escenario se varian los radios exteriores de ambas ruedas, obteniendo, con el aumento
de la correccion, que la localizacion y relacion de contacto tedrica no son constantes. El
objetivo es afadir el efecto de la variacion de la relacion de contacto, al de las correcciones de
perfil, en la eficiencia.

Los radios de ambas ruedas se calculan a través de la ecuacion (V.5):
zl ZZ
Rlext =m ?_{_ X +ddhta y RZext =m ?"'Xz +ddhta (V5)

En la Figura V-39, se presenta la eficiencia calculada a partir de ambos procedimientos
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Figura V-39 Valores de eficiencia para diferentes factores de correccién y condiciones de operacion.

En la Figura V-39 se observa que, con el aumento del factor de correccion, la eficiencia
decrece y la dispersion entre procedimientos aumenta. Comparando entre procedimientos, al
igual que en los dos escenarios anteriores, la eficiencia calculada a través del procedimiento
avanzado es, generalmente, menor que la obtenida a partir del analitico. La desviacion, entre
procedimientos, de la eficiencia es totalmente dependiente de las condiciones de operacion.
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Para el nivel de menor par (OC2), esta desviacion es casi despreciable, no siendo asi en el
mayor nivel de par resistivo (OC4). Estos efectos se pueden explicar mediante la diferencia
entre las relaciones de contacto tenidas en cuenta por ambos procedimientos (Figura V-40).
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Figura V-40 Comparativa entre relaciones de contacto tedrica y efectiva, para las condiciones de operacion
0OC2, en rojo, (40 Nmy 6000 rpm) y OC4, en negro (637 Nmy 1500 rpm).

En la Figura V-40 se observa que, con el incremento de la correccién, ambas relaciones de
contacto decrecen (premisa del escenario). De este analisis, se detectan dos aspectos: i) la
diferencia entre las relaciones de contacto tedrica y efectiva dependiendo de las condiciones
de operacion; y ii) el aumento de la dispersion entre relaciones de contacto, en las mismas
condiciones de operacion, con el incremento de la correccion. Respecto al primer aspecto, la
diferencia entre relaciones de contacto, en el caso OC2, es despreciable, mientras que, en el
caso OC4, no lo es. Respecto al segundo aspecto, tanto en OC2 como en OC4, la diferencia
entre relaciones de contacto efectiva y tedrica se incrementa, cuanto mayor es la correccion.
La tendencia de la eficiencia esta intimamente ligada a ambos aspectos.

Lo observado en las relaciones de contacto, tiene un impacto directo en el reparto de carga y
factores de pérdidas de ambos procedimientos ( Figura V-41 y Figura V-42).

En la Figura V-41 se muestran los parametros correspondientes al procedimiento analitico. La
correccion produce que el contacto se desplace hacia la izquierda y, ademas, disminuya el
segmento de contacto. Asimismo, con el incremento de la correccion, la zona de contacto
simple tiene lugar cada vez mas lejos del punto primitivo. Esto produce un aumento de las
pérdidas en esta region y el descenso de la eficiencia global del sistema (Figura V-39).

En la Figura V-42 se muestran los pardmetros correspondientes al procedimiento avanzado.
La correccion, ademas de desplazar el contacto hacia la izquierda y cambiar el reparto de
carga en las zonas de contacto doble, produce una disminucion en el segmento de contacto. Al
igual que en el procedimiento analitico, como la ZCS, con el aumento de la correccion, se
desplaza respecto del punto primitivo, existe un aumento considerable de las pérdidas en esta
region. Si se compara este hecho entre los dos procedimientos, con el incremento de la
correccion, el aumento de las pérdidas en la PZCD es mayor en el procedimiento avanzado.
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Figura V-41 Reparto de carga y factor de pérdidas instantaneas del procedimiento analitico para las condiciones
de operacion OC2, en rojo, (40 Nm y 6000 rpm) y OC4, en negro (637 Nmy 1500 rpm)
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Figura V-42 Reparto de carga y factor de pérdidas instantaneas del procedimiento avanzado para las
condiciones de operacién OC2, en rojo, (40 Nmy 6000 rpm) y OC4, en negro (637 Nmy 1500 rpm).
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Con el objetivo de observar la dispersion entre formulaciones, en la Figura V-43 se presentan,
en los casos extremos de correccion y condiciones de operacion considerados, los cuatro
repartos de cargas.
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Figura V-43 Reparto de carga para los casos de correccion x;=0 y x;=0.7, en las condiciones de operacion OC2,
en rojo, (40 Nmy 6000 rpm) y OC4, en negro (637 Nm y 1500 rpm).

Como algo resefable, en el supuesto sin correccién en OC4, el aumento del segmento del
contacto es mayor en la PZCD que en la SZCD. Sin embargo, en el caso de maxima
correccion, ocurre lo contrario. En el primer caso (sin correccion), se debe a que la relacion de
transmision es distinta a la unidad y, por tanto, no es simétrico. En el segundo caso (con
correccion), se debe al efecto que tiene la correccion en el reparto de carga. Como la PZCD
estd mas cargada que la SZCD, el diente menos cargado esta méas tiempo en contacto. Ambos
aumentos del segmento de contacto se deben a que el modelo “Avanzado GEDUC” tiene en
cuenta las deformaciones de los dientes adyacentes. Se concluye su importancia en la
formulacidn del reparto de carga.

En la Figura V-44 se presentan los diferentes factores de pérdidas instantaneas (IPL), cuando
se implementan las cuatro formulaciones de reparto de carga, en los supuestos extremos de
correccion y de condiciones de operacion considerados.
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Figura V-44 Factor de pérdidas instantaneas (IPL) para los casos de correccion x;=0y x;=0.7, en las
condiciones de operacion OC2, en rojo, (40 Nm y 6000 rpm) y OC4, en negro (637 Nmy 1500 rpm).

Para el supuesto sin correccion, las mayores pérdidas se producen en los extremos del
contacto (PZCD y SZCD), mientras que en el caso de correccién maxima se localizan antes
del punto primitivo (PZCD y ZCS). Para el supuesto sin correcciéon, el factor de pérdidas
correspondiente al reparto de carga “Avanzado GEDUC” y el de “Analitico GEDUC” tienen
una correlacion casi perfecta, habiendo una dispersion superior, cuanto mayor es el factor de
correccion.

Por otro lado, el area bajo la curva de los factores de pérdidas es menor, para los cuatro
repartos de carga, en el supuesto sin correccion que en el caso de correccion maxima. Esta
conclusion es la misma que la extraida en el segundo escenario. Sin embargo, en este
escenario se acentua el impacto porque la correccion es mayor. Ademas, la disminucion de la
relacion de contacto produce menores pérdidas en las zonas de contacto doble, aumentando
las correspondientes a la ZCS. Este aumento, y el hecho de que esta zona no coincide con la
region del punto primitivo, provoca un aumento de las pérdidas.

Como en los dos escenarios anteriores, en la Figura V-45 se muestran los factores de perdidas
en las diferentes condiciones de operacion.
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Figura V-45 Factor IPL para todas las condiciones de operacion con factores de correccion x1=0 y x;=0.7.

V.3.2.2. Efecto del coeficiente de friccion

Para analizar el efecto de utilizar las formulaciones hibridas de coeficiente de friccion en la
eficiencia, inicialmente, es necesario conocer el régimen de lubricacion en el que trabaja la
transmision. Para ello se muestran el diagrama de Greenwood Y la curva de Stribeck.

En el diagrama de Greenwood se aprecia que, para todas las condiciones de operacién de la
transmision, el régimen de lubricacion es elastohidrodindmico (Figura VV-46).
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Figura V-46 Diagrama de Greenwood de las condiciones de operacion estudiadas en el punto primitivo.

Para poder discernir dentro de la elastohidrodinamica en qué condiciones de lubricacién se
encuentra la transmision, se evalla la Figura V-47, donde se muestra la curva de Stribeck
correspondiente a las cinco condiciones de operacion, cuando se implementa el coeficiente de

friccion de Castro.
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Figura V-47 Curva Stribeck para las condiciones de operacion estudiadas en el supuesto sin correccion.

Las condiciones de lubricacion de la transmision estdn comprendidas entre mixtas y
totalmente fluidas, tal y como se recoge en la Tabla V-9.

Tabla V-9 Resumen de los regimenes de lubricacion por condiciones de operacion.

Condiciones de Velocidad Reégimende Condiciones de

operacion Par (Nm) (rpm) lubricacion lubricacion
OC1 159 1500 EHL ML/ FL
0C2 40 6000 EHL FL
0OC3 159 3000 EHL ML/ FL
OC4 637 1500 EHL ML
0C5 159 6000 EHL FL

En la Figura V-48 se presenta el area de la curva de Stribeck correspondiente a las
condiciones mixtas de lubricacion. El objetivo es establecer las diferencias entre
formulaciones hibridas (Castro y Zhu).
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Figura V-48 Curva Stribeck para las condiciones de operacion estudiadas en el supuesto sin correccién.
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En la Figura V-48 se observa la dispersion entre formulaciones de coeficiente de friccion. Se
identifica que las funciones tienen un rol principal, cuando el pardametro de Stribeck esta
comprendido entre 0.5 y 2. Como curiosidad, hay valores de los coeficientes de rozamiento
que llegan a alcanzar el valor nulo. Se corresponden a la region del punto primitivo, donde la
velocidad de deslizamiento es nula y, por tanto, la formulacion de coeficiente de rozamiento
actla segun lo previsto y se anula.

V.3.2.2.1.  Primer escenario: Longitud y localizacion del contacto fija

Al igual que en la evaluacion del efecto del reparto de carga, en este escenario se fijan los
radios exteriores de ambas ruedas. Se consigue que la relacion de contacto tedrica permanezca
constante en todos los casos de correccion y el segmento de contacto no se desplace.

Para la visualizacion de las figuras, se ha optado por incluir el pardmetro a mostrar,
particularizado para cada una de las tres formulaciones de coeficiente de friccion. De esta
forma, cada figura estara formada a su vez por tres columnas. En la primera se mostrara el
parametro correspondiente a la formulacion de Niemann, en la segunda para la formulacion
de Castro y en la tercera se incluira el correspondiente a Zhu.

En la Figura V-49 se muestran los valores de eficiencia, cuando se implementan los tres
coeficientes de friccidn, para diferentes factores de correccion.
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Figura V-49 Valores de eficiencia para diferentes valores de factor de correccion y condiciones de operacion
para los tres coeficientes de friccidn a) Niemann, b) Castro y c) Zhu.

A partir de la Figura V-49, se observa que la variacion de la eficiencia, para los tres
coeficientes de friccidn, dentro de las mismas condiciones de operacion son minimas. Cuanto
mayor es el par (OC4), menor es la eficiencia, independientemente de la formulaciéon de
coeficiente de friccion. Asimismo, para un mismo nivel de par (OC1, 3 y 5), cuanto menor es
la velocidad (OC1), menor es la eficiencia.

Comparando entre los tres coeficientes de friccion a estudiar, la eficiencia en el caso de
Castro es menor que en el de Zhu vy, a su vez, es menor que en el de Niemann. Ademas,
analizando la dispersion de la eficiencia entre distintos niveles de par (OC1 y OC4), la mayor
es la correspondiente a Niemann. Si se analizan velocidades (OC1 y OC3), la mayor
dispersion corresponde a la formulacion de Castro. De lo anterior se deduce que la
formulacién de Niemann es fuertemente dependiente del par, siendo las formulaciones
hibridas més susceptibles a los cambios de velocidad.

A lo largo de esta subseccion se mostraran las formulaciones de coeficientes de friccién
(Niemann, Castro y Zhu), asi como su influencia en las pérdidas. No se presentaran los
repartos de carga para no caer en la redundancia. Esto se justifica porque la variacion de este
parametro al implementar diferentes formulaciones de coeficientes de friccion es despreciable
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y solo afecta a la ZCS (subseccion V.2.1). Por lo que el andlisis del reparto de carga ya se
evaluo para el caso de la formulacion de Niemann en la subseccion V.3.2.1.1 (Figura V-28).

En este estudio, aunque en las conclusiones estan incluidas las cinco condiciones de
operacion, solo se muestran los parametros correspondientes a OC1, OC2 y OC4. Se afiade a
las condiciones de minimo y maximo nivel de par (OC2 y OC4), la relativa a OC1. Se debe a
que, en estas condiciones, se detectan diferencias significativas en la eficiencia entre utilizar
uno u otro coeficiente de friccion. Por lo tanto es interesante mostrar su analisis especifico.
Para la visualizacion de la figuras, se mostraran las mismas condiciones de operacion por fila,
manteniendo el codigo de colores utilizado a lo largo del capitulo. En la primera fila se
mostraran las condiciones de operacion 1, en azul, en la segunda las condiciones de operacion
2, en rojo, y en la tercera las condiciones de operacion 4, en negro.

En la Figura V-50 se muestra el efecto de las correcciones en las tres formulaciones de
coeficiente de friccion. Para ayudar a la comprension de esta figura, se muestra en la Tabla
V-10 los valores medios de coeficiente de friccion en el caso de méaxima correccion.
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Figura V-50 Comparativa de los coeficientes de friccion para las condiciones de operacién OC1 (159 Nmy
1500 rpm), OC2 (40 Nmy 6000 rpm) y OC4 (637 Nm y 15000 rpm).
La variacion de la correccion provoca que la forma del reparto de carga cambie, cargandose
mas la PZCD y descargandose en la SZCD. En la Figura VV-50 se aprecia que este hecho tiene
una incidencia minima en el coeficiente de rozamiento, independientemente de la
formulacién. Si se comparan las formulaciones de coeficiente de friccion, las formulaciones
hibridas tienen sus valores maximos en las zonas donde la velocidad de deslizamiento es
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méaximo (inicio de la PZCD vy final de la SZCD), mientras que la de Niemann es constante en
todo el ciclo de engrane. Comparando entre formulaciones hibridas, son muy similares en la
PZCD y en la ZCS, existiendo una distorsion en la SZCD, en la cual es mayor el coeficiente
de Castro. Para analizar las condiciones de operacion, ademas de la figura, se plantea la Tabla
V-10. Presenta los valores medios del coeficiente de friccion en el caso de correccion
méaxima. Como la correccidn, en este escenario, tiene una influencia minima en las
formulaciones de coeficiente de friccion, los valores medios son tambien aplicables al
supuesto sin correccion.

Tabla V-10 Valores medios de coeficiente de friccion para el caso sin correccion y con maxima correccion.

pa(x:=02) OCl 0OC2 0OC3 O0C4 OC5

Niemann 0.044 0.027 0.038 0.053 0.033
Castro 0.054 0.033 0.042 0.063 0.038
Zhu 0.048 0.033 0.041 0.062 0.038

De la Tabla V-10 se puede concluir que cuanto mayor es el par, mayor es el valor medio del
coeficiente de friccion en todas las formulaciones (OC4). De los valores medios de
coeficiente de friccion en OC1, OC3 y OC5 (nivel de par medio), se concluye que cuanto
mayor es la velocidad, menor es este valor. Si se evaltan los valores medios de coeficiente de
friccion dentro de unas condiciones de operacion especificas, los valores correspondientes a
Niemann son los menores, seguido de los de Zhu y por ultimo los de Castro.

En la Figura VV-51 se muestra el impacto de las correcciones en el factor de pérdidas (IPL).

«10° OC1 (Niemann) x10* OC1 (Castro) % 10 oci (zh)
a5 45 45

x=-0.05 —
x=-0.05 4 = A x=-0.05
‘ x=0 x=0

x=

x=0.1 x=0.1
x=0.1 35 35

x=0.2 =
x=0.2 x02

3 3] ‘ 3

4

35

25

2 2 y ‘ 2
15 | 15 1 15
| i
1 ‘ A | 1 1 ‘
| | f |

0.5 0.5/ 0.5

0 . . . . . . . . A . . o . . P
08 0.6 0.4 02 0 02 0.4 06 0.8 0.6 -0.4 0.2 0 02 04 06 038 06 04 02 0 02 04 06
Angulo de rotacion Angulo de rotacién Angulo de rotacién
x10° 0C2 (Niemann) x 10" OC2 (Castro) x 10" oc2 (zhu)
45 45 45

. x=-0.05 . x=0.05 4 x=-0.05
x=0

x=0.1 =
35 02 35 x=0.1 35 x=0.1
x= x=0.2 x=0.2

3 3 3
5 25 5 25 5 25
:I:§ 2 :I:E 2 I5 2
15 15 15
1 ’\\ / 1 \ 1 \
\) v
‘ 02 o

0.2 0.4 0.6

>
S0
®
ol
>
s
IS

o . . . . . o . . . . . .
08 0.6 0.4 02 0 02 0.4 06 0.8 0.6 0.4 0.2 0 0.2 0.4 o. i
Angulo de rotacion Angulo de rotacién Angulo de rotacion
x 10" 0C4 (Niemann) x10% 0C4 (Castro) x10* 0C4 (Zhu)

x=-0.05
x=0 4 -
x=0.1 x=0

35 x=0.2 35 x=0.1 35 x=0.1

x=0.2 x=0.2

:§ ’2 E I% 2 \
|
{ |
15 /\ / \‘ 15 /\ \‘ 15 F\

x=-0.05 4 x=-0.05

. . . . . . . . I ° . . . . . .
038 0.6 0.4 0.2 [ 0.2 0.4 0.6 038 06 0.4 0.2 9 02 04 06 0.8 0.6 0.4 0.2 0 02 0.4 06
Angulo de rotacion Angulo de rotacién Angulo de rotacién

Figura V-51 Comparativa de los factores instantaneas de pérdidas para las condiciones de operacién OC1 (159
Nmy 1500 rpm), OC2 (40 Nmy 6000 rpm) y OC4 (637 Nm y 15000 rpm).
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Se aprecian pequefias diferencias, con la variacion de correccion, entre los valores
correspondientes a las mismas condiciones de operacién, en los tres coeficientes de friccion.
Con el analisis previo del coeficiente de friccion y reparto de carga, se puede extraer que es
éste Gltimo el que influye en el factor de pérdidas instantaneas. Ademas, el efecto de la
correccion en la eficiencia en este escenario es casi nulo, porque el aumento de pérdidas con
el incremento de la correccidn al principio del contacto, se ve compensado por la disminucion
de pérdidas al final del contacto.

Analizando el efecto que tiene el coeficiente de friccion en el factor IPL, para todas las
formulaciones de coeficiente de friccidon, el factor IPL es muy similar en la PZCD y la ZCS,
existiendo dispersion entre formulaciones en la SZCD. Se debe a que las condiciones de
lubricacion son mixtas en la SZCD, lo cual provoca que haya un aumento en la magnitud del
coeficiente de friccion en esta region.

Analizando las condiciones de operacion, como regla general, cuanto mayor es el par
resistivo, més pérdidas se producen. Se obtiene el mismo resultado cuando la velocidad
decrece. Para clarificar estas conclusiones, se presenta el factor IPL para los tres coeficientes
de friccion y para los supuestos de maxima y minima correccion (Figura V-52).

x,=0 (Niemann %,=0 (Castro X,=0 (Zhu
x10* 1=0 ) x10* 170 (Castro) x10* 170 @)

OC1 Torque=159.1549
0C2 Torque=39.7887

OC3 Torque=159.1549
0C4 Torque=636.6198
OC5 Torque=159.1549

OC1 Torque=159.1549 OC1 Torque=159.1549
— OC2 Torque=39.7887 0C2 Torque=39.7887
0OC3 Torque=159.1549 0OC3 Torque=159.1549
0C4 Torque=636.6198
OC5 Torque=159.1549

OC4 Torque=636.6198
OC5 Torque=159.1549

. . . 0 . . . . . ° . . .
038 0.6 0.4 0.2 [ 02 0.4 06 038 0.6 0.4 0.2 0 02 04 06 08 0.6 0.4 0.2 [ 0.2 0.4 0.6
Angulo de rotacion Angulo de rotacién Angulo de rotacion
X,=0.2 (Niemann) X,=0.2 (Castro) ,=0.2 (zhu)

x10* x10*

OC1 Torque=159.1549 OC1 Torque=159.1549
0C2 Torque=39.7887 0C2 Torque=39.7887

‘OC3 Torque=159.1549 OC3 Torque=159.1549
OC4 Torque=636.6198 3f 0OC4 Torque=636.6198
‘OCS Torque=159.1549 — OCS5 Torque=159.1549

— OC1 Torque=159.1549
OC2 Torque=39.7887

0OC3 Torque=159.1549
OC4 Torque=636.6198
OCS Torque=159.1549

0 L L L L L 0 L L L 0 L
0.8 0.6 0.4 0.2 0 0.2 0.4 0.6 0.8 0.6 0.4 0.2 0 0.2 0.4 0.6 0.8 0.6 0.4 0.2 0 0.2 0.4 0.6
Angulo de rotacién Angulo de rotacién Angulo de rotacién

Figura V-52 Factores de pérdidas instantaneas para todas las condiciones de operacién con factores de
correccion x;=0 y x;=0.2.

V.3.2.2.2. Segundo escenario: Longitud del contacto fija y localizacion del

contacto variable

Siguiendo el procedimiento expuesto en la subseccion V.3.2.1.2., los radios exteriores de
ambas ruedas se calculan manteniendo la relacion de contacto tedrica constante para cada
caso de correccion. En la Figura V-53 se presentan los valores de eficiencia, para diversos
casos de factor de correccidn y condiciones de operacion.
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Figura V-53 Valores de eficiencia para diferentes valores de factor de correccion y condiciones de operacion
para los tres coeficientes de friccidn a) Niemann, b) Castro y c) Zhu.

A partir de la Figura V-53, se aprecia que la variacion de la eficiencia, con el aumento de la
correccion dentro de las mismas condiciones de operacion, tiene una tendencia similar en las
tres formulaciones. Para unas condiciones de operacion especificadas, en los tres casos hay un
valor de correccion que hace la eficiencia optima. Cuando se utiliza la formulacion de
Niemann, este valor es cercano a 0.1 para todas las condiciones de operacion estudiadas. Sin
embargo, cuando se implementan los otros dos coeficientes de friccion, no hay un valor
general para todas las condiciones de operacién. Por ejemplo, para OC1, OC2 y OC4, el
factor de correccion que hace maxima la eficiencia es aproximadamente 0.2 en ambas
formulaciones hibridas.

Analizando el efecto del coeficiente de friccion en la eficiencia, la calculada a partir del uso
del coeficiente de friccion de Castro es la mas restrictiva, seguida por la de Zhu, siendo la de
Niemann la mayor.

Evaluando el efecto de las condiciones de operacion en la eficiencia, se observa que, para las
tres formulaciones de coeficiente de friccion estudiadas, se mantiene lo expuesto en el primer
escenario. Cuanto mayor es el par y menor la velocidad, menor es la eficiencia.

Para comprender la tendencia seguida por la eficiencia, es necesario evaluar los factores de
los cuales depende.

El anélisis del reparto de carga, con la variacién del factor de correccion, fue abordado en la
subseccion V.3.2.1.2 (Figura V-42), cuando se implementa el coeficiente de friccion de
Niemann.

A traves de la Figura V-54, se analiza el efecto de las correcciones y condiciones de operacion
en el coeficiente de friccion. Ademas, se incluye la Tabla V-11 con los valores medios de
coeficiente de friccion para el de maxima correccion.

En la Figura V-54 se observa que, debido a la correccion, el contacto comienza y finaliza
antes. Esto tiene un impacto notable en el coeficiente de friccion. Las dos formulaciones
hibridas tienen un valor menor de coeficiente de friccion en la PZCD que en la SZCD. Al
aumentar la correccion, el segmento de aproximacion se hace mas largo y el de alejamiento
mas corto. Por lo que se produce una reduccién de la zona donde el valor de coeficiente de
friccion es maximo (SZCD). Si se evaltan las formulaciones de coeficiente de friccion, ambas
formulaciones hibridas tienen la misma forma. Sin embargo, hay diferencias en los valores
extremos, los cuales son mayores en el caso de Castro.
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Figura V-54 Comparativa de los coeficientes de friccion para las condiciones de operacion OC1 (159 Nmy
1500 rpm), OC2 (40 Nmy 6000 rpm) y OC4 (637 Nm y 15000 rpm).

Ademas, en la Tabla V-11 se muestran los valores medios de coeficiente de friccion para el
caso de correccion maxima.

Tabla V-11 Valores medios de coeficiente de friccion para el caso de maxima correccion (x=0.5).

w,(x=05 OCl ©OC2 OC3 O0C4 OC5

Niemann 0.044 0.027 0.038 0.053 0.033
Castro 0.046 0.029 0.039 0.055 0.036
Zhu 0.043 0.029 0.039 0.047 0.036

Se van a analizar los valores medios para el caso de correccion méxima (Tabla V-11) y se van
a comparar con los del supuesto sin correccion (Tabla V-10). El coeficiente de friccion medio
de Niemann, en el supuesto sin correccion, es menor que las otras dos formulaciones
(analizado en el primer escenario). En el caso de correccion extrema, los valores de Niemann
se mantienen constantes con respecto al supuesto sin correccion. Sin embargo, los valores
medios, para las formulaciones hibridas, se reducen (Tabla V-11).

En la Figura V-55, se muestra el efecto de las correcciones y el de utilizar varias
formulaciones de coeficiente de friccion, en los factores de pérdidas instantaneas (IPL).
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Figura V-55 Comparativa de los factores de pérdidas instantaneas para las condiciones de operacion OC1 (159
Nmy 1500 rpm), OC2 (40 Nmy 6000 rpm) y OC4 (637 Nm y 15000 rpm).

En la Figura V-55 se observa que el aumento de la correccion provoca que la PZCD se
alargue y la SZCD se acorte. A partir del andlisis previo y de esta figura, se deduce que el
reparto de carga es el factor determinante en la PZCD, ya que los valores del factor de
pérdidas instantaneas son muy similares para las tres formulaciones. Asimismo, en la SZCD
tanto el reparto de carga como el coeficiente de friccion son factores influyentes. EI segundo
en mayor medida, porque se aprecian grandes diferencias entre formulaciones.

Comparando entre formulaciones de coeficiente de friccidn, para el supuesto sin correccion,
en la SZCD las pérdidas, en el caso de las formulaciones hibridas, son mayores que en el de
Niemann. Sin embargo, con el aumento de la correccion, se produce una disminucion de las
pérdidas. Se debe principalmente al acortamiento del segmento de alejamiento y a la
reduccion del reparto de carga. Por esta razén, la eficiencia aumenta hasta un cierto valor de
correccion, denominado “correccién 6ptima”, el cual maximiza el valor de eficiencia. Se
concluye, por tanto, que la formulacion del coeficiente de friccion es determinante para
calcular el valor de correccion optima del sistema.

Analizando las condiciones de operacion, como regla general, cuanto mayor sea el par
resistivo y menor la velocidad, mas pérdidas se producen. Con el fin de justificar esta
afirmacion, se presenta el factor IPL, en los casos extremos de correccion considerados (x1=0
and x1=0.5), para los tres coeficientes de friccion (Figura V-56).
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Figura V-56 Factores de pérdidas instantaneas para todas las condiciones de operacion con factores de
correccion x1=0 y x1=0.5.

V.3.2.2.3.  Tercer escenario: Longitud y localizacion del contacto variable

El objetivo de este tercer escenario es afiadir el efecto de la variacion de la relaciéon de
contacto, en la eficiencia, al impacto de las correcciones. Para ello, se varian los radios
exteriores de ambas ruedas, de tal manera que la localizacion y relacion de contacto tedrica no
sean constantes con el aumento de la correccion (Ecuacion (V.5)).

En la Figura V-57 se presenta la eficiencia del sistema para diferentes correcciones,
condiciones de operacion y para las tres formulaciones de coeficiente de friccion.
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Figura V-57 Valores de eficiencia para diferentes valores de factor de correccion y condiciones de operacion
para los tres coeficientes de friccion: a) Niemann, b) Castro y ¢) Zhu.

En la Figura V-57, al igual que en el escenario anterior, se observa que los valores de
eficiencia tienen un valor 6ptimo de correccion, para el cual la eficiencia es maxima.

Analizando las formulaciones de coeficiente de friccion, se mantiene que la eficiencia
calculada a partir del coeficiente de friccion de Castro es la menor, seguida de la de Zhu,
siendo la mayor la correspondiente a Niemann. Como excepcion, en el caso de Zhu, la
tendencia de la eficiencia en OC4 cambia susceptiblemente. Con el aumento de la correccion,
la eficiencia no disminuye en igual medida que para las otras dos formulaciones.
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Para explicar la tendencia de la eficiencia con el aumento de la correccién, se estudiaran,
pormenorizadamente, los factores de los cuales depende.

El anélisis del reparto de carga con la variacion del factor de correccion, ya fue abordado en la
subseccion V.3.2.1.3 (Figura V-42), implementando el coeficiente de friccion de Niemann.

A través de la Figura V-58, se analiza el efecto de las correcciones y de las condiciones de
operacion en el coeficiente de friccion. Ademas, se incluye la Tabla V-12 con los valores
medios de coeficiente de friccion, para el caso de maxima correccion.
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Figura V-58 Comparativa de los coeficientes de friccion para las condiciones de operaciéon OC1 (159 Nmy
1500 rpm), OC2 (40 Nmy 6000 rpm) y OC4 (637 Nm y 15000 rpm).

En la Figura VV-58 se observa que, con el aumento de la correccion, el contacto comienza y
finaliza antes y, ademas, la longitud del segmento de contacto es mas corto. Ambos efectos
tienen un impacto notable en el coeficiente de friccion.

Las dos formulaciones hibridas tienen un valor menor de coeficiente de friccion en la PZCD
que en la SZCD. Al aumentar la correccidn, el segmento de aproximacion se hace mas largo y
el de alejamiento mas corto, provocando una reduccion de la zona donde el valor de
coeficiente de friccion es maximo (SZCD). Para niveles de par reducidos (OC2), los
coeficientes de friccion son exactamente iguales, dado que estdn bajo condiciones de
lubricacién completamente fluidas en EHL. En los otros casos, la zona donde existe una
distorsién mas importante, entre formulaciones, son los extremos del contacto. Se debe a la
accion de las funciones de ponderacion (condiciones de lubricacion mixtas).
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En la Tabla V-12 se muestran los valores medios de coeficiente de friccion para el caso de

correccion maxima.

Tabla V-12 Valores medios de coeficiente de friccion para el caso de maxima correccion (x=0.7).

ma(x=0.7) OCl 0OC2 OC3 OC4 OC5
Niemann  0.044 0027 0038 0053 0.033
Castro 0.041 0028 0.035 0050 0.033
Zhu 0039 0028 0.036 0042 0.033

Si se comparan los valores medios para el supuesto de correccion maxima (Tabla V-12) y
minima (Tabla V-10), se deduce que las correcciones producen una reduccion del valor medio
de los coeficientes de friccion en las formulaciones hibridas.

En la Figura V-59, se muestra el efecto de las correcciones y las formulaciones de coeficiente
de friccion en los factores de pérdidas instantaneas (IPL).

x10* OC1 (Niemann) x 10" 0OC1 (Castro) x 10" OC1 (zhu)
45 45 45
x=-0.05 x=-0.05 x=-0.05
4 —— y=0 4] 0 4 x=0
x=0.1 x=0.1 x=0.1
35 x=0.2 35 x=0.2 35 x=0.2
x=0.3 x=0.3 —— x=03
3 x=0.4 3 x=0.4 3 x=0.4
=0.5 — x=05 x=05
5 25 x=0.6 5 25 x=0.6 5 25 x=0.6
= =0.7 H x=0.7 = x=0.7
2 2 2
15 15 15
1 1 1:\ 1
\/
0.5 \ 0.5, 05
ol—— ob— f | . _ ob— . _
0.8 0.6 0.4 0.2 0 02 0.4 0.8 0.6 0.4 0.2 0 0.2 0.4 06 08 0.6 0.4 0.2 0 02 0.4 06
Angulo de rot Angulo de rotacion Angulo de rotacion
10 0C2 (Niemann) ) 10° 0C2 (Castro) 10 oc2 (zhu
45, 45 45
x=-0.05 %=0.05 x=-0.05
4 x=0 4 0 4 x=0
x=0.1 x=0.1 x=0.1
3501 —— x=02 35 X=0.2 35 x=0.2
— x=03 x=0.3 x=0.3
3 =0.4 3 x=0.4 3 x=04
=0.5 x=0.5 x=05
5 25 %=0.6 25 x=0.6 25 x=0.6
s x=0.7 X=0.7 £ x=0.7
= 2 T2
15 15 15
1 1 1
05 ) 05 05
3 0 i
ob—— | | ob— 1 3 L [— 0 ] . . _J
-0.8 06 0.4 0.2 0 0.2 0.4 0.8 06 0.4 0.2 0 02 04 06 0.8 06 04 02 0 0.2 0.4 06
Angulo de rotacién Angulo de rotacion Angulo de rotacion
x 10" 0C4 (Niemann) 10" 0OC4 (Castro) x 10" 0C4 (Zhu)
45 45 45
x=-0.05 x=-0.05 x=-0.05
4 x=0 4 x=0 4 x=0
x=0.1 x=0.1 x=0.1
35 x=0.2 35 x=0.2 35 —— x=0.2
— x=0.3 — x=0.3 x=0.3
3 x=0.4 3 x=0.4 3 x=0.4
x=0.5 x=0.5 x=0.5
25 X=0.6 L 25 x=0.6 5 25 x=0.6
= x=0.7 H x=0.7 IE x=0.7
2 2 2
15 15 ! 15
U
1 1 \ 1
]
05 05 ! 05
0 i . 0 | | — o L L . —J
0.8 0.6 0.4 02 0 0.2 0.4 0.8 0.6 0.4 0.2 0 02 0.4 0.6 08 0.6 0.4 0.2 0 02 0.4 06

Angulo de rotacion

Angulo de rotacion

Figura V-59 Comparativa de los factores instantaneas de pérdidas para las condiciones de operacion OC1 (159
Nmy 1500 rpm), OC2 (40 Nmy 6000 rpm) y OC4 (637 Nm y 15000 rpm).

Angulo de rotacién

En la Figura V-59 se observa que el aumento de la correccion provoca que la PZCD se
alargue y la SZCD se acorte. A partir del analisis previo y de esta figura, se extraen las
mismas conclusiones que en el segundo escenario.

En la Figura V-60 se presenta el factor IPL en los supuestos extremos de correccion
considerados (x1=0 and x1=0.7) y para para los tres coeficientes de friccion.
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Figura V-60 Factores de pérdidas instantaneas para todas las condiciones de operacién con factores de
correccion x;=0 y x;=0.7.

V.4. Estudio de la eficiencia en una transmision
por engranajes rectos con rebajes en la punta del
diente

En este tercer estudio, se muestra el analisis de la eficiencia en una transmision de engranajes
rectos con rebajes en la punta del diente y caracteristicas geométricas y de fabricacion
especificadas en la Tabla V-13.

Tabla V-13 Parametros geométricos de la transmision objeto de estudio.

Paradmetros geométricos

NUmero de dientes del pifion 18 Médulo 3
NUmero de dientes de la rueda conducida 36 Anchura del engranaje 26.7 mm

Angulo de presion 20° Rugosidad media 0.8 um

Para ello se plantean dos analisis: i) el analisis de la eficiencia de la transmision con unos
rebajes especificos, cuando se varia el par; vy ii) el analisis de la eficiencia de la transmision,
cuando se varian los parametros que definen los rebajes, para unas condiciones de operacion
especificas.
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V.4.1. Analisis del par

Se evalla el efecto del reparto de carga y del coeficiente de friccion, con la variacion del par
resistivo, en la eficiencia del sistema. Hasta este punto del capitulo se habian analizado ambos
efectos por separado. Pero en este estudio, como las formulaciones analiticas de reparto de
carga no se ven afectadas por el rebaje, se realizard una justificacion inicial de este hecho,
para posteriormente centrar el andlisis en el reparto de carga “avanzado GEDUC”. Para la
justificacion inicial, se implementan las cuatro formulaciones de reparto de carga y el
coeficiente de friccion de Niemann. Posteriormente, se presentan los resultados
correspondientes al reparto de carga “avanzado GEDUC”, con las tres formulaciones de
coeficientes de friccion, y asi estudiar ambos efectos conjuntamente.

En la trasmision a analizar, el rebaje se introduce al pifidn, a la rueda conducida y, ademas, a
ambos engranajes a la vez. El objetivo es mostrar, aisladamente, el efecto del rebaje en cada
rueda y, posteriormente, el efecto de ambas modificaciones de perfil en la eficiencia del
sistema. En este analisis, el rebaje en la punta utilizado tiene una magnitud de 0.1 mm y una
longitud de 3 mm, el cual se corresponde con el valor maximo de rebaje utilizado en el
segundo analisis. Con el objetivo de clarificar los supuestos de rebaje evaluados en el analisis,
se muestra la Figura V-61.

Figura V-61 Esquema de en qué engranajes se introducen los rebajes en los diferentes supuestos.

Ademas, con el objetivo de identificar el impacto de cada tipologia de rebaje en el reparto de
carga “Avanzado GEDUC”, se muestra en la Figura VV-62, a modo de ejemplo, el efecto de
los supuestos de rebaje en el reparto de carga, con respecto al caso sin modificaciones.
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Reparto de carga "Avanzado GEDUC"
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Figura V-62 Reparto de carga cuando se implementan el coeficiente de friccion de Castro sin modificaciones (-)
y con rebajes en: pifién (--), rueda conducida (--) y ambos engranajes (-) (Par=19.9 Nmy 3000 rpm).

Con la finalidad de mostrar el planteamiento de este analisis, se presenta la Tabla V-14.

Tabla V-14 Resumen del andlisis del par en la eficiencia en una transmision por engranajes rectos con rebajes.

PAR

EFECTO REPARTO DE CARGA Y COEF. DE FRICCION

= CF ALt=3mm Cr=0.1mm
NIEMANN oseaario | Escenurio 2 T

LCM *———‘

CASTRO

S3arva3ay

V.4.1.1. Efecto del reparto de carga y del coeficiente de friccion

Para analizar el efecto del reparto de carga, inicialmente se muestra en la Figura V-3 la
eficiencia calculada a través del procedimiento analitico y del propuesto, cuando se
implementa la formulacién de coeficiente de rozamiento de Niemann. Para realizar la
comparativa entre supuestos de rebajes se van a mostrar los parametros de interés siguiendo la
estructura de la Figura V-61. A la izquierda el supuesto en el que se introducen rebajes en el
pifidn, en el medio cuando se introducen en la rueda conducida y a la derecha en el caso de
gue se incluyan rebajes en ambos engranajes.
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Figura V-63 Eficiencia de la transmision de engranajes rectos con rebajes en a) pifién, b) rueda conducida y c)
ambos.

La tendencia de la eficiencia, calculada a partir de ambos procedimientos, es reducirse con el
aumento del par, en los tres supuestos de rebaje. La dispersion entre procedimientos es mayor
también con el aumento del par, salvo en el caso en que el rebaje se introduzca en la rueda
conducida. Cuando se analiza el procedimiento analitico, los valores de eficiencia obtenidos
en los tres supuestos son exactamente iguales entre si y, ademas, coinciden con la eficiencia
calcula para engranajes estandar (en la Figura V-3 de la subseccion V.2.1). Se deduce que este
procedimiento no tiene en cuenta la presencia de modificaciones de perfil. Por esta razén, una
vez analizada la relacion de contacto, por simplicidad solo se analizara el procedimiento
avanzado. Si se evalUa el procedimiento avanzado, la eficiencia, cuando se incluyen rebajes
en ambas ruedas, es mayor que la relativa a introducirlos en el pifion y, a su vez, mayor que la
correspondiente a introducir los rebajes en la rueda conducida. Para explicar el porqué de esta
tendencia, se va a presentar la comparativa entre las relaciones de contacto teérica y efectiva
(Figura V-64) y los errores de transmision (Figura V-65).
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Figura V-64 Relacion de contacto tedrica y efectiva para diferentes valores de par resistivo: rebajes en a) pifion,
b) rueda conducida y c) ambos.

En la Figura V-64 se aprecia que la diferencia de la longitud de contacto entre procedimientos
es significativa, influyendo directamente en la eficiencia. En todos los niveles de par, con la
inclusion del rebaje, la relacion de contacto efectiva es menor que la tedrica. Esto resulta en
que la eficiencia, calculada a través del procedimiento avanzado, es mayor que la
correspondiente al analitico. Ademas, existe una correlacion directa entre eficiencia y relacion
de contacto efectiva, siendo inversamente proporcionales.

Todo lo relativo a las relaciones de contacto, se ve reflejado en los factores de los que
depende la eficiencia y en el error de transmision (Figura V-65).
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Figura V-65 Error de transmision para el enfoque propuesto en las condiciones de operacion a estudio: rebajes
en a) pifién, b) rueda conducida y ¢) ambos.

El objetivo de la Figura VV-65 es mostrar la influencia del cambio de la relacion de contacto
efectiva (variando el par) en el error de transmision. Como algo notable, en el tercer supuesto
de rebaje (rebaje en ambos engranajes), hay un cambio claro en el error de transmisién,
cuando la relacién de contacto efectiva pasa de ser menor, a mayor que la unidad, por el
aumento de par. Esto se traduce en que el par 6ptimo de funcionamiento de la transmision es
aproximadamente 350 Nm, para el cual la relacion de contacto efectiva es la unidad. El
modelo aporta valores de eficiencia mayores que el correspondiente a 350 Nm. Desde el
punto de vista tedrico, esto indica que cuanto menor sea la longitud del contacto, menos
pérdidas. Sin embargo, esto no tiene sentido desde el punto de vista dindmico. En niveles de
par menores de 350 Nm existe pérdida de contacto e impactos entre dientes, lo cual no es
deseado. De lo anterior se concluye que el rebaje que optimiza, tanto la eficiencia como el
funcionamiento dinamico de la transmision, produce que la relacion de contacto sea la unidad.

Una vez realizada la correlacion entre procedimientos, se llega a la conclusién de que el
procedimiento analitico no se ve afectado por las modificaciones de perfil. Por esta razon, en
este analisis solo analiza el procedimiento avanzado.

Se va a evaluar el efecto de los rebajes en el reparto de carga y su impacto en la eficiencia y
en el coeficiente de friccion. Ademas, se va estudiar el efecto de la utilizacion de una u otra
formulacién de coeficiente de friccion en el calculo de la eficiencia. Para ello, primero se
muestra la influencia del rebaje en las condiciones de lubricacion de la transmision, a traves
de la curva de Stribeck (Figura V-66).
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Figura V-66 Curva Stribeck para los valores extremos y medio de par aplicado: rebajes en a) pifion, b) rueda
conducida y ¢) ambos.

Se aprecia que, para niveles de par menores a 100 Nm, las condiciones de lubricacién son
totalmente fluidas, siendo mixtas para niveles mayores de par.

En la Figura V-67 se muestra la eficiencia de la transmision objeto de estudio, para diferentes
niveles de par, y cuando se implementan los tres coeficientes de friccion.
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Figura V-67 Eficiencia de la transmisién de engranajes rectos con rebajes en a) pifion, b) rueda conducida y c)
ambos, para los coeficientes de friccion de Niemann, Castro y Zhu.
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Cuando se implementa la formulacion de Niemann, la eficiencia se reduce con el aumento del
par, en los tres supuestos de rebaje. Esta tendencia no se mantiene al implementar las
formulaciones hibridas. En todos los supuestos de rebaje, hay una reduccién pronunciada con
el aumento de par, entre 0 y 100 Nm, apreciandose un cambio de tendencia a partir de este
valor, dependiendo del supuesto de rebaje analizado.

Cuando se introducen los rebajes al pifion, tanto la eficiencia correspondiente a Castro como
la de Zhu aumentan con el incremento del par a partir de 100 Nm, siendo mayor la pendiente
en el caso de la formulacion de Zhu.

En el supuesto de introducir rebajes en la rueda conducida, la eficiencia decrece con el
aumento de par para todas las formulaciones de coeficiente de friccion.

Cuando se introducen rebajes en ambos engranajes, a partir de 100 Nm, la eficiencia relativa a
Zhu aumenta ligeramente y la de Castro disminuye ligeramente.

Si se compara la eficiencia entre supuestos de rebaje, la eficiencia cuando se introducen
rebajes en ambas ruedas es la mayor.

Para evaluar la eficiencia, se presentan los parametros de los que depende, empezando por el
reparto de carga. Por simplicidad solo se muestra el reparto de carga cuando se implementa el
coeficiente de rozamiento de Castro.
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Figura V-68 Reparto de carga cuando se implementan el coeficiente de friccion de Castro et al., con rebajes en
a) pifién, b) rueda conducida y c) ambos engranajes, en las condiciones de operacién objeto de estudio.

En la Figura V-68 se observan los repartos de carga obtenidos para cada supuesto de rebaje.

Con la inclusién de rebajes, la relacion de contacto es menor que en el supuesto sin rebaje. En

consecuencia, la zona de contacto simple (ZCS) es mayor y las zonas de contacto doble

(ZCD) son menores.

Cuando el rebaje se introduce en el pifion, el inicio de la PZCD empieza mas tarde y la ZCS
se alarga después del punto primitivo, reduciéndose asi la SZCD. Esto produce que el reparto
de carga sea desigual en las zonas de contacto doble, siendo mayor al inicio que al final del
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contacto. Este hecho produce que, con el aumento del par, la longitud del contacto aumente
mas al inicio que al final del contacto.

Con la inclusion de rebajes en la rueda conducida, se observa el efecto contrario. La reduccion
de la longitud del contacto se produce en la SZCD y el aumento de la ZCS se produce antes
del punto primitivo. Esto produce que la PZCD esté menos cargada que la segunda. Por lo
tanto, con el aumento del par, la longitud del contacto se alarga mas al final del contacto que
al principio.

Cuando se incluyen rebajes a ambos engranajes, se superponen los efectos expuestos,
traduciéndose en una reduccion de la longitud de contacto tanto al inicio como al final del

contacto. En algunos niveles de par, no hay zona de contacto doble (relacion de contacto
menor que la unidad).

Todos estos efectos del reparto de carga tienen una incidencia importante, tanto en el
coeficiente de friccion como en las pérdidas, como se muestra en la Figura V-69 y Figura
V-70.
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Figura V-69 Coeficientes de friccion con inclusién de rebajes en el pifién, rueda conducida y ambos engranajes,
en las condiciones de operacién objeto de estudio.

En la Figura V-69 se presentan los coeficientes de friccién (misma formulacion por fila) para

cada supuesto de rebaje (mismo supuesto de rebaje por columna).

La inclusion del rebaje en el pifién (primera columna) produce una reduccion de la longitud
de contacto al inicio del contacto. EI aumento del par provoca un incremento del valor del
coeficiente de friccion en las formulaciones de Niemann y Castro. En la formulacion de Zhu,
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el coeficiente de friccion aumenta con el par en todas las regiones menos en la SZCD, que se
reduce.

Cuando se introduce el rebaje en la rueda conducida (segunda columna), la reduccion de la
longitud del contacto se produce al final del contacto. La tendencia del valor del coeficiente
de friccidn, con el aumento del par, es crecer en todas las regiones hasta los 300 Nm. A partir
este nivel de par, la magnitud de las formulaciones hibridas en los extremos del contacto
decrece.

En el supuesto en el que se introducen rebajes a ambos engranajes (tercera columna), se
superponen los efectos expuestos para los dos supuestos de rebajes considerados.

Todos los efectos de los rebajes en el coeficiente de friccion y en el reparto de carga tienen un
impacto importante en los factores de pérdidas instantaneas (IPL) (Figura V-70).

x10™ Factor de pérdidas instantaneas x10" Factor de pérdidas instanténeas x10™ Factor de pérdidas instantaneas
45 45 a.
Par=019.8944 Par=019.8944 Par=019.8944
4 Par=039.7887 4 Par=039.7887 41| —— Par=039.7887
Par=079.5775 Par=079.5775 Par=079.5775
35 Par=119.3662 35 Par=119.3662 35 Par=119.3662
Par=159.1549 Par=159.1549 Par=159.1549
3 Par=238.7324 3 Par=238.7324 3 Par=238.7324
Par=318.3099 y Par=318.3099 Par=318.3099 h
5 25 Par=477.4648 i 5 25 Par=477.4648 5 25 Par=477.4648 ‘
] Par=636.6198 5 Par=636.6198 D £ Par=636.6198
T o2 Par=795.7747 T o2 Par=795.7747 T2 Par=795.7747
15 15 15
1 1 » 1
"
05 05 05
0 . . 1 0 . . . / . | 0 . —
0.8 0.6 0.4 0.2 0 0.2 0.4 06 08 0.6 0.4 0.2 0 0.2 0.4 0.6 0.8 0.6 0.4 0.2 0 02 0.4 06
Angulo de rotacién Angulo de rotacién Angulo de rotacion
x 10" Factor de pérdidas instantaneas x 10" Factor de pérdidas instantaneas x10™ Factor de pérdidas instantaneas
a.
Par=019.8944 Par=019.8944 Par=019.8944
4 Par=039.7887 Par=039.7887 Par=039.7887
Par=079.5775 Par=079.5775 Par=079.5775
35 Par=119.3662 Par=119.3662 sl Par=119.3662 I
Par=159.1549 Par=159.1549 Par=159.1549 f
3 Par=238.7324 f 2 Par=238.7324 Par=238.7324
Par=318.3099 | Par=318.3099 Par=318.3099
5 25 Par=477.4648 = Par=477.4648 = Par=477.4648 A
£ Par=636.6198 s Par=636.6198 | I\\} £ 2H Par=636.6198 AN
T2 Par=795.7747 * Par=795.7747 + Par=795.7747 \
15 1
18
1
05
ob—— 1 . Y . | ob— . . | ob— . y | . _J
038 0.6 0.4 02 o 0.2 0.4 06 08 0.6 0.4 0.2 0 0.2 04 06 08 0.6 0.4 0.2 [ 02 0.4 06
Angulo de rotacion Angulo de rotacién Angulo de rotacion
x10" Factor de pérdidas instantaneas x10* Factor de pérdidas instantaneas x10" Factor de pérdidas instantaneas
45 45 45 —r—
Par=019.8944 Par=019.8944 Par=019.8944
4 Par=039.7887 4 Par=039.7887 4 Par=039.7887
Par=079.5775 Par=079.5775 Par=079.5775
35 Par=119.3662 35| —— Par=119.3662 35 Par=119.3662
Par=159.1549 Par=159.1549 Par=159.1549
3 Par=238.7324 3 Par=238.7324 3 Par=238.7324
Par=318.3099 Par=318.3099 Par=318.3099
5 25 Par=477.4648 5 25 Par=477.4648 5 25 Par=477.4648
= Par=636.6198 ] = Par=636.6198 \ =5 Par=636.6198 A
2 Par=795.7747 T2 Par=795.7747 \ 2 Par=795.7747 A
) !
15 15 R / 15
1 1 A 1
05 . 05 05
o . J . _ o . y . | o . J . _ |
0.8 0.6 0.4 02 0 02 04 06 0.8 0.6 0.4 02 3 02 04 06 08 0.6 0.4 0.2 0 0.2 04 06

Angulo de rotacion Angulo de rotacion Angulo de rotacién

Figura V-70 Factor de pérdidas instantaneas para las tres formulaciones de coeficiente de friccion, con rebajes
en a) pifidn, b) rueda conducida y ¢) ambos engranajes, en las condiciones de operacion objeto de estudio.

En la Figura V-70 se muestran los factores IPL para cada coeficiente de friccion (mismo
coeficiente de friccion por fila) y para cada supuesto de rebaje (mismo supuesto de rebaje por
columna).

La inclusién del rebaje en el pifidn produce que la mayoria de las pérdidas se localicen al final
del contacto. Respecto del supuesto sin rebaje, se ven incrementadas las pérdidas en la zona
de contacto simple (ZCS) considerablemente. Asimismo, el aumento del par provoca un
aumento del valor del coeficiente de friccion en las formulaciones de Niemann y Castro. Esto
es especialmente importante al final del contacto, donde la velocidad de deslizamiento es
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méaxima. Lo anterior se traduce en que las pérdidas aumentan con el incremento del par y, en
el caso de la formulacion de Castro, que se mantengan aproximadamente constantes.
Mientras, en la formulacion de Zhu, el valor de coeficiente de friccion al final del contacto
decrece. Este hecho produce una disminucion en las pérdidas con el aumento del par.

Cuando se introduce el rebaje en la rueda conducida, se observa que la reduccion de la
longitud del contacto se produce al final del contacto, localizandose la mayoria de las pérdidas
en la PZCD. El coeficiente de friccion es maximo en la SZCD, por lo que reducir el contacto
en esta region provoca que las pérdidas disminuyan considerablemente. Respecto del supuesto
sin rebaje, se ven incrementadas las pérdidas en la zona de contacto simple, dado que se
extiende el contacto antes del punto primitivo a zonas donde la velocidad de deslizamiento no
es despreciable. Ademas, con el aumento del par, el coeficiente de friccion de las
formulaciones hibridas aumenta al inicio del contacto, hasta un cierto valor de par (300 Nm),
manteniéndose cuasi constante o reduciéndose a partir de este valor. Esto produce que las
pérdidas al inicio del contacto aumenten inicialmente y se mantengan constantes con niveles
de par mayores a 300 Nm. A partir de esto, se justifica que la eficiencia decrezca mas
bruscamente para el supuesto de rebajes en la rueda conducida, que en la correspondiente a
los rebajes en el pifion para las formulaciones hibridas.

En el supuesto en el que se introducen rebajes a ambos engranajes, se superponen los efectos
expuestos para los dos supuestos de rebajes considerados. Esto se traduce en una reduccion de
la longitud de contacto tanto al inicio como al final del contacto, por lo que las pérdidas son
menores que en los otros dos supuestos de rebajes.

V.4.2. Analisis de los parametros geométricos: variacion
de la longitud y magnitud de rebaje

En este analisis evaluara el impacto de los parametros que definen los rebajes, para cinco
condiciones de operacion (Tabla V-15), en la eficiencia.
Tabla V-15 Condiciones de operacion de la transmision objeto de estudio.

Condiciones de operacion  Potencia (kW) Par (Nm) Velocidad (rpm)

OC1 25 159 1500
0C2 25 40 6000
0OC3 50 159 3000
OC4 100 637 1500
OC5 100 159 6000

Para analizar el efecto de los rebajes pormenorizadamente, se plantean tres escenarios,
dependiendo de donde se introduzca la modificacion de perfil. En el primer escenario se
varian los parametros del rebaje en la punta de los dientes del pifién, en el segundo se
introducen los rebajes a la rueda conducida y en el tercer escenario se incluyen los mismos
rebajes a los dos engranajes a la vez. Por claridad se presenta, en la Tabla V-16 y la Figura
V-71, el resumen de las caracteristicas de cada escenario.

Tabla V-16 Resumen de la descripcién de los escenarios.

Escenario  Rebaje en pifidn  Rebaje en rueda conducida
1 Si No
2 No Si
3 Si Si
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Escenario 1 Escenario 2 Escenario 3

N —_—— -

Figura V-71 Esquema de en qué engranajes se introducen los rebajes en los diferentes escenarios.

Se desea evaluar el efecto del reparto de carga y el del coeficiente de friccion, cuando se
varian los parametros de los que depende el rebaje, en la eficiencia. Se justific, previamente,
que el procedimiento analitico no tiene en cuenta la inclusion de rebajes en sus
formulaciones. Por ello, en este analisis solo se analizard la eficiencia mediante el
procedimiento avanzado. Partiendo de esta premisa, la Gnica formulacion de reparto de carga
utilizada es la “Avanzado GEDUC”. Se analizara el impacto de los rebajes, cuando se
implementan las tres formulaciones de coeficiente de friccion, en el reparto de carga y en la
eficiencia del sistema.

En la Tabla V-17 se muestra el resumen del planteamiento de este analisis.

Tabla V-17 Resumen del andlisis de los rebajes en la eficiencia en una transmisién por engranajes rectos.

PARAMETROS GEOMETRICOS

EFECTO REPARTO DE CARGA Y COEF. DE FRICCION

R C C F Escenario | Escenario 2 Escenario 3
NIEMANN : Vo v

LCM ‘——,—‘
1 1 1 ‘\\\\

|

ZHU

V.4.2.1. Efecto del reparto de cargay el coeficiente de friccion

S3arva3ad

Se va a analizar la eficiencia para los tres escenarios de rebajes planteados. El objetivo es
determinar el impacto que tiene la magnitud y longitud de rebaje en el reparto de carga y asi
analizar su efecto en la eficiencia. El rango analizado de magnitud de rebaje, Cr, es de 0.01 a
0.1 mm y de longitud de rebaje, Lt, entre 1 y 3 mm. Los valores de eficiencia, y los
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parametros de los que ésta depende, se van a discretizar por magnitud de rebaje y por longitud
de rebaje.

Aunque en el analisis se tiene en cuenta todo el rango de valores, en las figuras se incluiran
los casos de magnitud de rebaje Ct =0.01, 0.064 y 0.1 mm y Ly =1, 2.2 y 3 mm. Se
corresponden a los valores extremos y al valor medio de magnitud y longitud de rebaje
analizados. Ademas, se sigue aplicando la misma leyenda de colores, donde el azul
corresponde a OC1, rojo a OC2, verde a OC3, negro a OC4 y morado a OC5.

V.4.2.1.1. Primer escenario: Rebajes en el piidn

En la Figura V-72 se muestra la eficiencia, cuando se varia la longitud de rebaje, para tres
casos de magnitud (Ct =0.01, 0.064 y 0.1 mm).
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Figura V-72 Valores de eficiencia para diferentes valores de magnitud de rebaje (Cr =0.01, 0.064 y 0.1 mm),
variando la longitud.

La eleccion de la formulacién de coeficiente de friccion es decisiva en la eficiencia. La
eficiencia, calculada utilizando la formulacion de Niemann, aumenta con la longitud de
rebaje, no siguiendo esta tendencia cuando se implementan las formulaciones hibridas. A
partir de una cierta longitud de rebaje, que hace optima la eficiencia, ésta decrece.

Por otro lado, al comparar entre formulaciones de coeficiente de friccion, la eficiencia en el
caso de utilizar la formulacion de Niemann es mayor que la relativa a Zhu y, a su vez, que la
correspondiente a Castro. Ademas, existe una gran dispersion entre los valores de Niemann y
las formulaciones hibridas. Si el analisis se centra solo en las formulaciones hibridas, esta
desviacién no es tan pronunciada, salvo en el caso de velocidades bajas (OC1) y niveles de
par elevados (OC4).

En la Figura V-73 se muestra la eficiencia cuando se varia la magnitud de rebaje, para tres
casos de longitud (Lt =1, 2.2 y 3 mm).
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Figura V-73 Valores de eficiencia para diferentes valores de longitud de rebaje (Lt =1, 2.2 y 3 mm), variando la
magnitud.
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En la Figura V-73 se observa que, con el aumento de la magnitud de rebaje, la eficiencia
aumenta, cuando se implementan las formulaciones de Niemann y Castro, y es
aproximadamente constante en el caso de Zhu. El efecto del par es importante, dado que para
el méximo nivel par, la eficiencia aumenta considerablemente de Ct=0.01 mm a C+=0.028
mm en todas las formulaciones.

Para niveles elevados de par, la magnitud de rebaje es determinante en la eficiencia. Esta
aumenta, especialmente, de valores pequefios de magnitud de rebaje a valores mayores (en el
ejemplo el valor limite es 0.03 mm).

Si se compara entre formulaciones de coeficiente de friccion, la eficiencia correspondiente a
Niemann es la mayor, seguida por la de Zhu y la de Castro en este orden. Ademas, existe una
gran dispersion entre los valores de Niemann y las formulaciones hibridas.

Una vez mostrada la influencia de los rebajes en la eficiencia, en la Figura VV-74 se muestran
las relaciones de contacto efectiva y tedrica cuando se varia la longitud de rebaje.
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Figura V-74 Relacion de contacto para diferentes magnitudes de rebaje (Ct =0.01, 0.064 y 0.1 mm), variando la
longitud. En rojo OC2 (40 Nm y 6000 rpm) y en negro OC4 (637 Nm y 1500 rpm).

Para OC2, cuanto mayor es la longitud de rebaje, menor es la relacion de contacto efectiva.
Este hecho produce un aumento de la eficiencia cuando se implementa el coeficiente de
friccion de Niemann. Cuando se implementan los otros dos coeficientes de friccion, no existe
una correlacion directa entre la relacion de contacto efectiva y la eficiencia (Figura V-72).
Esto indica que, en la formulacion de Niemann, el factor que influye en la eficiencia es el
reparto de carga (haciéndola mayor). Sin embargo, en el caso de las formulaciones hibridas,
tanto el reparto de carga como el coeficiente de friccion determinan la tendencia de la misma.

A partir de este analisis, se deduce que el efecto del rebaje en el reparto de carga hace que la
eficiencia aumente. Sin embargo, el efecto del rebaje en el coeficiente de friccion tiende a
reducirla.

Para el mayor nivel de par, cuando la magnitud de rebaje es menor de 0.03 mm, la relacién de
contacto, con el aumento de la longitud de rebaje, se mantiene constante. Ademas, la relacion
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de contacto efectiva es mayor que la tedrica. Esta tendencia cambia sustancialmente en el
resto de casos de magnitud de rebaje, la cual es similar a la observada en el caso de menor
par. Cuanto mayor es la longitud de rebaje, menor es la relacion de contacto.

Se concluye, de este analisis, que el efecto del par influye en la relacion de contacto y, por
ende, es determinante en todos los factores de los que depende la eficiencia.

De manera similar, se muestran en la Figura V-75 las relaciones de contacto efectiva y tedrica
cuando se varia la magnitud de rebaje.
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Figura V-75 Relacion de contacto para diferentes longitudes de rebaje (Lt =1, 2.2 y 3 mm), variando la
magnitud. En rojo OC2 (40 Nm y 6000 rpm) y en negro OC4 (637 Nm y 1500 rpm).

Para el menor nivel de par resistivo (OC2), la relacion de contacto efectiva permanece
constante con la variacion de la magnitud de rebaje. Ademas, siempre es menor que la tedrica.
La dispersion entre ambas relaciones de contacto aumenta con el incremento de la longitud de
rebaje.

Para el mayor nivel de par resistivo (OC4), cuanto mayor es la magnitud de rebaje, menor es
la relacion de contacto efectiva. Para magnitudes del rebaje mayores a 0.03 mm, la relacién de
contacto efectiva es menor que la tedrica.

Se concluye del andlisis, que la relacion de contacto y la eficiencia, en el caso de la
formulacién de Niemann, son inversamente proporcionales. Cuando se implementan los otros
dos coeficientes de friccion, existen méas factores que determinan la tendencia de la eficiencia
(coeficiente de friccion).

El siguiente parametro a analizar es el reparto de carga. Solo se presentan los repartos de
carga calculados cuando se implementa el coeficiente de friccion de Niemann. Incluir los
repartos de carga cuando se utilizan las formulaciones de Zhu o Castro no aportaria
informacion adicional.

En la Figura V-76 se muestran los repartos de carga cuando se varia la longitud de rebaje.
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