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Resumen

Este trabajo muestra el procedimiento de disefio de engranajes cilindri-
cos rectos que emplea funciones especiales para el trazado del perfil de
trabajo delos dientes. Los perfiles especiales generadores se especifican
mediante funciones potenciales, mientras que los perfiles conjugados se
representan mediante funciones polinémicas de ajuste, garantizando el
cumplimiento de la ley fundamental de engranamiento. El desempeno
de los engranajes con perfiles especiales se compara con respecto a un
engranajenormalizado modular equivalente. Seutiliza el Software Ansys
para el calculo del esfuerzo maximo equivalente de von Mises, con el
fin de realizar la estimacion de vida por fatiga en los engranajes. Como
caracteristica principal de esta investigacion, se obtiene que mediante
la utilizacion de perfiles especiales, el esfuerzo maximo equivalente de
von Mises para el sistema de transmisiéon puede reducirse hasta en un
5,4 %, lo cual es un elemento que mejora el factor de seguridad en la
pareja de perfiles especiales, comparado con el perfil del sistema normal
de modulo. Esto se traduce en una prolongacién de la vida para que se
presente dafio en el engranaje.

Palabras clave: ciclo de carga, engrane, fatiga, funcién potencial,
perfil de diente.

Abstract

This paper shows the design of spur gears that uses special features in the
layout of the job profile of the teeth. The special profiles are defined by
mean of potential functions, while the conjugates profiles are calculated
by polynomial functions, to ensuring compliance with the basic law of
meshing. The designs of the gears with special profiles are compared
to an equivalent standardized modular gear. The Ansys Software is
used for modeling the equivalent Von Mises maximum stress, in order
to perform the estimation of fatigue life in the gears. The main results
of this research is found that the use of special profiles can reduce the
equivalent von Mises maximum stress in the transmission system by
up to 5.4 %, which is an element that enhances the safety factor in the
couple of special profiles, compared with the profile of normal module
system; it becomes in a prolongation of life to being gear damaged.

Keywords: fatigue, gear, loading cycle, potential function, tooth
profile.
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I. INTRODUCCION

El articulo presenta los aspectos mds significativos en la exploracién y
disefio de perfiles especiales, a partir de una resefia de investigaciones
sobre aspectos concernientes al perfil del diente y su respectivo conjugado
en sistemas de transmision de potencia. Asi mismo, para fundamentar la
base matematica de las ecuaciones que rigen el trazado del perfil del dien-
te en los engranajes, se exhiben las ecuaciones utilizadas para los perfiles
del sistema normal de médulo y las ecuaciones de perfiles especiales que
ofrecen similares condiciones geométricas. De acuerdo con la metodologia
empleada en esta investigacion, se selecciona un mismo tipo de acero, AISI
1045, para hacer las comparaciones y establecer las diferencias dentro de la
singularidad de cada uno de los disefios de los perfiles propuestos. Poste-
riormente, se desarrolla mas en detalle el procedimiento de modelamiento
por elementos finitos, lo cual permite obtener los resultados para comparar
los tipos de disefio propuestos.

La sinopsis de investigaciones pertenecientes al disefio de los perfiles de
dientes para engranajes es presentado por Martinez y Arzola [1] sobre
perfiles de dientes para engranajes, donde se realiza una revision sobre la
metodologia para el trazado de perfiles, la capacidad de carga, el error de
transmision, angulo de presion, desgaste y analisis de falla mds recurrente
en los engranajes. Dicha revision sirve como guia para la seleccion de los
pardmetros de disefio para perfiles de diente en engranajes.

Conrespecto al disenio de nuevos perfiles, Gonzélez [2] presenta las relacio-
nes geométricas para el trazado del perfil del diente en engranajes cilindri-
cos y valora el grado de conjugacion de los flancos activos de los dientes,
aportes que contribuyen al mejoramiento de la eficiencia en el sistema de
transmision de potencia. Para el trazado de la curva en la base del diente,
llamada trocoide, la mayoria de autores durante el modelamiento simplifi-
can el analisis sustituyendo la trocoide por un arco de circunferencia. Otro
aporte es el trazado del perfil del diente en tres partes: (I) cresta del diente
entre los puntos 1y 2, (II) perfil del diente con trazado entre los puntos 2 y
3, cuyas coordenadas se definen en funcion de la geometria externa de la
rueday el flanco del borde cortante de la herramienta de generacién, y por
altimo (III) trazado de la curva de trocoide entre los puntos 3 y 4, segtin se
muestra en la Fig. 1.
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Figura 1. Trazado del perfil con ubicacién de los puntos externos de las curvas
que componen el flanco activo del diente. Gonzalez [2].

Por lo que se refiere al diseno del perfil del diente que utiliza la curva coseno
como funcion generadora, donde toma la linea cero de la curva de coseno
como circulo de paso la cual se muestra enla Fig. 2, Luo, et al. [3] confirman
que la transmisién de engranaje con funcién coseno tiene un coeficiente
de deslizamiento inferior al perfil de evolvente. Ademads, los esfuerzos de
flexién y de contacto se reducen al ser comparado con el perfil de evolvente
correspondiente al sistema normal de médulo. Lo anterior, de acuerdo a
los resultados obtenidos mediante simulaciones de MEF.

Curva coseno como funcion
generadora del perfil

Perfil de diente de involuta \\
A\

—_— ~

Figura 2. Perfil del diente con funcién coseno y perfil del diente
con una funcién de involuta. Luo, et al. [3].
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En el trabajo desarrollado por Wang, et al. [4] se presenta un modelo mate-
matico que incluye la ecuacion de la linea de accién, donde se utiliza curvas
parabolicas parael disefio del perfil del diente y laecuacion del perfil conjugado
con base en la teoria de engranamiento. Segtin este método, el pardmetro de
parédbolas se toma como una de las variables de disefio para determinar el
perfil del diente. Entre los resultados obtenidos pueden destacarse:

* La forma del perfil de los dientes en el circulo de paso es relevante
para los parametros de la parabola correspondiente. Esta propiedad
permite al disefiador equilibrar el espesor del adendum del diente.

* Elndmero minimo de dientes para evitar la interferencia se ve afec-
tado por el parametro de la pardbola y se deriva de la ecuacion de
la linea de accion.

* Elesfuerzo de contacto y los esfuerzos de flexion son inferiores a los
que aparecen en los engranajes de evolvente. Los resultados mues-
tran que los engranajes desarrollados podrian tener aplicacién en el
campo de bombas de engranajes.

* Lametodologia propuesta no solo se limita al empleo de curvas pa-
rabdlicas. Por lo tanto, el uso de cualquier otra curva como linea de
accion podria mejorar la libertad de disefio del perfil del diente para
engranajes de aplicacion especifica.

Sibienescierto queel disefio de perfiles de engranajes con funciéndeinvoluta
es el método mas utilizado debido a su amplia estandarizacién, facilidad
de mecanizado, también lo es que su punto de paso siempre coincide con
la linea de engranamiento, lo cual genera que su curva de engranamiento
sea una linea recta. Dicho efecto y la necesidad de conseguir un sistema de
transmisién mas eficiente, despierta el interés de investigar nuevos tipos
de perfiles para aplicaciones muy particulares con aplicacién a la industria
de sistemas de transmisién de potencia.

El objetivo central en este articulo de investigacion es desarrollar un andlisis
y evaluacién del disefio de engranajes cilindricos con nuevo tipo de perfil
de trabajo del dentado, para lo cual se emplean funciones especiales de tipo
potencial para el engranaje generador. Lo anterior se convierte en una alter-
nativa de disefio paralos sistemas de transmision de potencia por engranajes.
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II. METODOLOGIA

Al construir un par de ruedas dentadas, el perfil del diente del primer
engranaje puede elegirse arbitrariamente como lo presenta Pintor [5]. En
tal caso, el perfil del diente del otro engrane se calcula mediante el método
general para determinacion del perfil conjugado. Por ello, en este trabajo se
elige una funcion potencial para el trazado del perfil del diente en el engrane
conductor. Esta funcién es muy flexible para el control de su convexidad y
es posible alcanzar una desviaciéon minima respecto a los mismos puntos
de trazo del perfil normalizado.

El procedimiento para la generacion de la geometria y su modelamiento
a fatiga se obtiene efectuando los pasos que se describen a continuacién.

1. Determinar los parametros de disefio para el perfil del sistema normal
de médulo, constituido por las ecuaciones formuladas por Casilla [6],
las cuales permiten establecer los didmetros para el trazado del perfil,
de acuerdo a las expresiones que aparecen en la Tabla 1.

Tabla 1. Férmulas para el trazado del perfil normalizado modular

m: Médulo Entrada predefinida de disefio
N: NUmero de dientes Entrada predefinida de disefio
a: Angulo de presion Entrada predefinida de disefio
De: Diametro exterior D,=m(N+2) (1
Dp: Diametro primitivo D,=m*N 2)
Di: Diametro de raiz D,=D,-(233"m) (3)
Db: Diametro base D, =cosa (D) 4

2. Elegir un sistema coordenado y trazar los didmetros calculados de
acuerdo con la Tabla 1..

3. Desarrollar el trazado del perfil normalizado de involuta. Los puntos
(x, y) pueden determinarse con las funciones paramétricas propuestas
por He y Zhang [7].
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El perfil normalizado con médulo igual a 4 mm. se determina con las
ecuaciones (5) y (6).

X = 46,985 [cos(t) + sin(t)] ©)]

y = 46,985 [sin(t) - (t) cos(t)] (6)

Donde: 0<t<0,64 la cual delimita la altura total del diente para un médulo
m=4 mm.

4. Conocidos los valores (x, y) del sistema normal de médulo se rempla-
zan en (7) con el fin de determinar los nuevos pares ordenados (x, y,)
que establecen la ecuacién del perfil con funcion potencial que mejor
se ajusta al perfil normalizado.

Y, =Y X (7)
Donde:

y, Perfil especial con funcién potencial.

Para la ecuacion (8), los valores de la constante k corresponden a ntiimeros
racionales.

Siendo:

_InQy) _ in(y) — In(y1) g
In(Ax) ~ In(x,) — In(x;) ®)

y,: Elemento del dominio, el cual es un nimero real diferente de cero,
definido como:

=2 0

Yo = Xk
Es necesario destacar que para obtener un perfil potencial equivalente al
perfil modular, es necesario definir los dos valores extremos , los cuales

cubren todo el rango de valores del perfil modular. Para este ejemplo, la
ecuacion del perfil potencial equivalente es:
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Y,, =0,1326X1%%  (10)

Laecuacion (10) describe los mismos puntos (pares ordenados) que el perfil
paramétrico definido porlas ecuaciones (5) y (6). A partir dela formula (10),
se determinan las ecuaciones de los perfiles especiales Y, . y Y, , variando
en el mismo porcentaje la base y el exponente de la funciéon equivalente de
M4 (Y,,,), cuya variacion se limita a +/-1,5%.

5. Trazado del perfil del diente conjugado Y El perfil conjugado se

C+/-1,5"
obtiene mediante el trazo de la curva tangegte a la curva generadora.
Las diferentes posiciones se obtienen a partir de la interseccion del
punto de contacto entre el perfil del engranaje y el perfil conjugado, la
cual serealiza alo largo delalinea de engranamiento, segtin se muestra

en la Fig. 3.

\ "-1. _I__ Perfil Evolvente con funcion potencial

Perfil conjugado

Figura 3. Obtencion del perfil conjugado.

Para determinar la ecuacién del perfil conjugado se establece un nuevo
sistema de coordenadas correspondiente al engranaje conducido, cuyo
origen (x, y,) estd ubicado a una distancia equivalente a la suma de los
radios de paso del engranaje. Conocidos los valores discretos (x, y,) del
perfil conjugado Y_que se indican en la Fig. 3, puede representarse dicha
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funcién mediante un ajuste por regresion con una funciéon algebraica
polinémica de cuarto orden como se indica en (11). Para ello se emplea la
ecuacion presentada por Marvin [8] cuyo procedimiento de ajuste plantea
un polinomio de orden m con una serie de puntos (x, y,).

y.=a+bX+cX?-dX®-eX* (11)
Donde:
yc: Funcién polinémica.
a, b, ¢, d, e: coeficientes del polinomio.

S.: Sirve para calcular el error estandar de aproximacién basado en la re-
gresion polinomial.
n
Sy =) Gi—a—bX;—cX} —dX? —eX})  (12)
i=1

De (12) derivando y ordenando respecto a cada coeficiente se tiene un
sistema de cinco ecuaciones con cinco incognitas asi:

na+ (Y x)+ (Y a2 er (Y ae)a+ (Y a)e =
S x)a+ (Y x)o+ (Y )er (Fa)as (Y ar)e =Y xon
Oxtyar (O xe)o+ (Y xt)er Olxr)a+ (Dlxe)e=> xtw,
O xtya+ (Ooxe)o+ (O xe)e+ (Olxr)ar (Olxe)e =y xiv

Resolviendo la matriz 5x5 se pueden determinar los valores de los coefi-
cientes a, b, ¢, d, e de (11).

Mientras que la desviacion estandar se calcula mediante la ecuacion (13).

S, = Y (i —ag — a Xy — - — ap X™)? (13)
y/x = n
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Donde:

Sy o Desviacion estandar.
S :suma de los cuadrados de los residuos.
n: Numero de datos.

m: Grado del polinomio.

6. Seleccion del material para los engranajes. Son muchos las clases de
aceros utilizados en sistemas de transmision de potencia para engra-
najes, como se muestra en la Tabla 2. La eleccion del tipo de acero esta
basada fundamentalmente en la aplicacion tecnolégica, condiciones
de operacion, ambiente y grado de responsabilidad de la transmision
bajo la cual es concebido dicho sistema de transmisién. En este estudio
se elige como material para los engranajes un acero de bajo costo y
aplicacion generalizada como es el acero al carbono SAE 1045 [9], [10].
Los parametros y propiedades mecénicas para este tipo de acero se
muestran en el Apéndice 1.

Tabla 2. Aceros y tratamientos térmicos tipicos empleados en
la fabricacién de engranajes [11], [12]

SAE 1045 Acero al carbono SAE 2315 Niquel

SAE 3140 Niquel-Cromo SAE 3115 Niquel-Cromo

SAE 4140 Cromo-molibdeno SAE 4615 Niquel-Molibdeno

SAE 4640 Niquel-Molibdeno SAE 6115 Cromo-Vanadio

SAE 5140 Cromo AISI A8620 Cromo-Niquel-Molibdeno

AISI A8640 Cromo-Niquel-Molibdeno  AISI 8615 Manganeso-Cromo-Niquel

7. Formulacion del modelo de elementos finitos. Para el disefo por fatiga
y simulacién por elementos finitos (FEA) se emplea el Software Ansysy
para el modelo geométrico se emplea el modelo en 3D de Solid Works.
El procedimiento para el analisis de prediccion de la vida a fatiga de
los engranajes se muestra en la Fig. 4, la cual se define a continuacién.
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Propiedades del material

Ecgndiciones de frontera y de carg_a_a Modelo de elementos ﬂnit@—@deln de prediccién de v@

Geometria del engranaje

Figura 4. Estrategia de prediccién de la vida a fatiga de los engranajes [13], [14].

7.1. Propiedades del material: Desarrollado el paso 6, correspondiente a
materiales y método, se registran las propiedades para el acero nor-
malizado SAE 1045 (Apéndice 1). Por otro lado, el comportamiento
del esfuerzo alternante a fatiga para el acero AISI 1045 se registra
en el Apéndice 2.

7.2. Condiciones de frontera y de cargas: Corresponde a la aplicaciéon de
la carga, par torsor, velocidad de rotacién del engranaje, sitio de
restriccion del movimiento y apoyo de los elementos. Es decir, las
condiciones de frontera definidas como las limitaciones de los des-
plazamientos de los nodos del contorno en el modelo del diente del
engranaje objeto de estudio. Las fuerzas concentradas en el cuerpo
del diente del engranaje en una posicién radial conocida simulan la
carga, de manera que el momento total con que es cargado el diente
mallado es igual al momento en el eje del engranaje.

Los siguientes pardmetros corresponden a las variables cineméticas
empleadas: par torsor 7,9 N - m < T<31,6 N - m, velocidad angular
constantes del perfil conductor o= 188 rad/s.

7.3. Geometria de los perfiles: El disefio geométrico delos diferentes tipos de
perfiles de diente para el engranaje modular M, y perfiles especiales
Y,y Yoy Y 5y Y., 5 se muestran en la Tabla 2. Cada pareja de en-
granes es asociada al respectivo modelo en el banner de geometria.

7.4. Modelo de elementos finitos: El andlisis por elementos finitos es el mé-
todonumérico que consiste en discretizar una geometriacomplejaen
pequefias partes de un tamafio predefinido denominados elementos.
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El modelo geométrico para el sistema de engranamiento estd conformado
por dos engranes (conductor y conducido). La asignaciéon del mallado en
las superficies de contacto se hace mediante un mallado triangular con una
dimensién minima de 93,73 um, cuya conexiéon se hace por contacto en las
superficies de trabajo de los perfiles. Asi mismo para el ajuste del anélisis
estatico estructural se tienen en cuenta los pardmetros de velocidad angu-
lar constante de 188 rad/s, un par torsor de 7,9 N.m y hasta 31,6 N.m y un
sistema de apoyo sin friccion, el cual se muestra en la Fig. 5.

Figura 5. Modelo FEA y mallado de un par de engranes en contacto. Adrian [15].

7.5. Modelo de prediccion de vida: El cambio estructural permanente,
progresivo y localizado que ocurre en un punto del material sujeto
a esfuerzos de amplitud variable, producen discontinuidades en
el material de donde surgen y se propagan grietas que conducen
a la fractura total luego de determinado namero de ciclos. Estas
circunstancias generan la fatiga, la cual es la causante de la rotura
de los elementos de mdaquinas en servicio, y donde la rotura se
produce bajo cargas que estdn atn dentro del rango eldstico del
comportamiento del material.

La rotura por fatiga es arriesgada porque no suele presentar indicios de
fallo inminente, sino que se producen de modo repentino y sin deforma-
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ciones plésticas apreciables segtin lo estudiado por Eva [16]. Existen varias
teorias para predecir la falla por fatiga en engranajes o en cualquier otro
componente de maquina. En la Fig. 6 se presentan las fronteras de falla
para tres de las teorias de falla por fatiga mas utilizadas: Goodman, Gerber
y Soderberg respectivamente. Una cuarta curva para limitar la falla por
fluencia es representada junto a las fronteras de falla por fatiga. Cuando
el punto representativo del estado tensional mas critico, definido por los
esfuerzos equivalentes de von Mises amplitud y medio respectivamente
(Oyy o OV ) esté situado por debajo de cualquiera de las curvas de falla,
se tiene bajo el respectivo criterio de falla la seguridad de operacion para
la duracién que se considere; mientras que si esta por encima, el fallo se
produciré antes de la duracién definida. Para esta investigacion se emplea
como criterio de resistencia a la fatiga la curva de Goodman modificada, es
decir considerando también la frontera de falla por fluencia para el material.

Fluencia

: a.
° Oys Out m

Figura 6. Diagrama de fatiga con criterios de Goodman, Soderberg,
Gerber y la frontera de falla por fluencia.

Para los engranajes objeto de estudio se tiene un comportamiento pulsante
de los esfuerzos equivalente von Mises amplitud y medio, que pueden ser
calculado segun:

UVM_max
Oym_a = Oymm = 5 (14)
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El limite de resistencia a fatiga corregido se determina de acuerdo a la
expresion:

1
oo=] [KGow 1

Donde los factores ki que afectan el limite de resistencia a fatiga se deter-
minan de acuerdo a (16-19).

ks = 27204 %% (16)
kp = 1,24D, "7 (17
ke=1+qlke—1)  (18)
k. = 1 para pf = 50% (19)

Donde:

k: Factor de superficie.

k,: Factor de tamafio.

k : Factor de concentracion de esfuerzos a la fatiga.

k_: Factor de confiabilidad.

o, Limite de resistencia a fatiga corregido (MPa).

o, Resistencia altima del material de los engranes (MPa).

D, : Diametro equivalente de la seccion transversal del diente enla posicion
de anélisis (mm).

III. RESULTADOS

Las formas geométricas obtenidas para los perfiles especiales se ilustran en
la Fig. 7 por medio de la superposicion de los tres tipos de perfiles: M4, Y, |
y Y, ;- Puede observarse la convexidad de los perfiles especiales, la cual se
ve afectada por la variacién porcentual que se hace al valor establecido en
la base y exponente del perfil potencial equivalente descrito en la ecuacion
(10), cuyo valor no debe exceder +/-1,5%. El empleo de una funcién po-
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tencial garantiza un manejo adaptativo flexible de la geometria del perfil
de trabajo del diente. Lo anterior permite que la forma del perfil del diente
sea suave y continua, y tan préxima a la funcién de involuta como se desee.

Perfil M4

Perfil Y+1,5
Perfil Y-1,5

Figura 7. Comparacion de la forma de los perfiles
M4,Y,, ., Y, por superposicion.

En la Tabla 3 se muestran las ecuaciones que determinan la geometria de
los perfiles M4, Yo Y5 respectivamente.

Tabla 3. Parametros de disefio para el perfil modular y los perfiles potenciales

Perfil
_ a Perfil Perfil Conjugado Perfil Conjugado
wllw2=(1/2)(d2/d1) simBOLO Mondn::lar T Y415 C+15 Y5 c15
Numero de dientes N 25 25 25 25 25 25
Diametro Interior (mm) Di 90,66 90,66 90,66 90,66 90,66 90,66
Didmetro de base (mm) Db 93,97 93,97 93,97 93,97 93,97 93,97
Diametro primitivo (mm) Dp 100 100 100 100 100 100
Diametro exterior (mm) De 108 108 108 108 108 108
Distancia entre centros (mm) DC 100 100 100 100 100 100
Altura del diente (mm) h 8,67 8,67 8,67 8,67 8,67 8,67
|Ancho del diente (mm) b 5 5 5 5 5 5
Radio de pie (mm) r 1,65 1,65 1,65 1,65 1,65 1,65
Espacio entre dientes (mm) c 6,28 6,28 6,39 6,17 6.24 6,32
Espesor del diente (mm) e 6,28 6.28 6,17 6,39 6,32 6,24
| Angulo de flanco (grados) d 3.6 3.6 3,54 3,61 3,62 3,52
Paso circular (mm) p 12,56 12,56 12,56 12,56 12,56 12,56
N ~ <+
g g 3 g ol
v _
H 2 4 8=00015753 ] + @=00080872
_ 5
I RS- I R
c=0,
% 5 3 d = —0,0034905 L‘i = =00
S ] + ¢ =o00002048 I + d=-00073008
< IN] §< N <\>l< & = 0,00035099
N S S = S
" o + +
~ [oN
Ecuacioén perfil _ 8 = N %20 A e X,=0
52 q > <= X,=6,9378 2 S 5694377
=8 ] = + a +
2= s o S S 3
=z I 1] Il I Il
83 1 n w ! wn
B w o o h Iy
&g = o & S g
gL
= Le
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En la Tabla 4 se muestran los resultados de la simulacién de los diferentes
tipos de perfiles, utilizando el anélisis por medio de MEF. En este registro
se evidencia la deformacion minima y maxima generada en el par de en-
granajes, el esfuerzo maximo de flexién generado en el engranaje, nimero
de ciclos en los cuales se puede presentar dafio y factor de seguridad
conforme a la relacion entre el esfuerzo altimo del material y el esfuerzo
maximo equivalente.

Tabla 4. Comportamiento de perfiles cilindricos con espesor de engranes de 5
mm., Velocidad de giro en el engrane de entrada de 188 rad/s y coeficiente de
friccién: 0,06,g: engrane conductor y c: engrane conducido

Resultado para relacion de transmision 1:1

446

T=79Nm PERFILES PERFILES PERFILES
’ M4 & Mc4 E+1,5 & Ec+1,5 E-1,5 & Ec-1,5
Deformacion min. (mm) 0,0806 0,0841 0,0899
Deformacién max. (mm) 0,0929 0,0944 0,1080
Esfuerzo max. (MPa) 78,93 74,59 101,42
Vida min. (ciclos) 1E6 1E6 1E6
Dafio max. (ciclos) 1.000 173.690 1.000
Factor de seguridad a fatiga 253enG 2,68enG 197enC
T=158Nm
Deformacion min. (mm) 0,1629 0,1682 0,1808
Deformacion max. (mm) 0,1847 0,1896 0,2109
Esfuerzo max. (MPa) 161,53 153,45 181,78
Vida min. (ciclos) 1E6 1E6 1E6
Dafio max. (ciclos) 1.000 185.210 1.000
Factor de seguridad a fatiga 1,24en G 1,30en G 1,10enC
T=31,6 Nm
Deformacion min. (mm) 0,3277 0,3351 0,3625
Deformacion max. (mm) 0,3683 0,3797 0,4165
Esfuerzo max. (MPa) 326,66 311,14 342,92
Vida min. (ciclos) 35.946 43.409 29.775
Dafio max. (ciclos) 27.819 127.800 33.585
Factor de seguridad a fatiga 0,61enG 0,64enG 0,58enC
Resultado para relacion de transmision 2:1
Continia...
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T=79Nm PERFILES PERFILES PERFILES
’ M4 & Mc4 E+1,5 & Ec+1,5 E-1,5 & Ec-1,5
Deformacion min. (mm) 0,1659 0,1619 0,1591
Deformacion max. (mm) 0,1895 0,1849 0,1407
Esfuerzo méax. (MPa) 96,79 99,44 101,22
Vida min. (ciclos) 1E6 1E6 1E6
Dafio max. (ciclos) 1000 99.435 1000
Factor de seguridad a fatiga 21enG 2,01enG 197enG
T=15,8 (Nm)
Deformacion min. (mm) 0,3294 0,3242 0,2841
Deformacion max. (mm) 0,3757 0,3699 0,3212
Esfuerzo méx. (MPa) 195,2 200,3 202,27
Vida min. (ciclos) 1E6 978.860 851.890
Dafio max. (ciclos) 1000 830 960 1174
Factor de seguridad a fatiga 1,02en G 0,99enG 0,98enG
T=231,6 Nm
Deformacién min. (mm) 0,6290 0,6129 0,5589
Deformacion max. (mm) 0,7155 0,6975 0,6311
Esfuerzo max. (MPa) 390,79 401,62 407,38
Vida min. (ciclos) 17 832 15941 15036
Dafio max. (ciclos) 56 079 68 849 66 506
Factor de seguridad a fatiga 0,51enG 049enG 049enC

EnlaFig. 8 se muestran los resultados para el esfuerzo maximo equivalente
en la base del diente, obtenidos mediante simulacion de elementos finitos
para una relacién de transmision 1:1. En a) aparecen los resultados para el
perfil modular, en b) para el perfil especial potencial E+1,5, y finalmente
en c) para el perfil especial potencial E-1,5. Los resultados corresponden a
un par torsor T= 15,8 N.m y velocidad de giro de 188 rad/s y coeficiente
de friccién entre las superficies de contacto u=0,06. El contacto de engra-
namiento se garantiza justo para el polo del engranaje, estando un tnico
par de dientes en contacto para esta posicion.
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(A)

(B)

©

Figura 8. Resultados de esfuerzos equivalentes para A) perfil M4 & Mc4; B) perfil
E, s &E,,;yC)perfilE, ;&E_,..
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IV. CONCLUSIONES

Para el engranaje del sistema modular, siempre le corresponde un perfil
conjugado de forma geométrica similar, lo cual no sucede con el perfil es-
pecial, debido a que el perfil con funcién potencial requiere un engranaje
conjugado de condiciones geométricas diferentes para cumplir con la ley
fundamental de engranamiento. De esta circunstancia, se requiere que el
perfil conjugado sea disefiado utilizando una ecuacion polinémica.

Paraunarelacién de transmisién1:1, el esfuerzo maximo promedio generado
. . o . 0
en los perfiles especiales E,, ; y E_,, ; disminuye aproximadamente 5,27%
respecto al esfuerzo generado en el perfil modular M4; mientras que para los
perfiles especialesE . y E_, , el esfuerzo maximo se incrementa en 12,54%.

Para sistemas de transmision de potencia de perfil especial E, ; y E_,
comparado con el sistema de engranamiento modular con relacién 1:1,
puede desarrollarse una gran variedad de aplicaciones muy especiales en
servomecanismos de perfil especial, el cual permite minimizar su tamafio
y obtener mayor capacidad de carga portante, como bien lo demuestran
los resultados en las simulaciones obtenidas.

La deformaciéon maxima en los perfiles especiales E_,y E_, . disminuye
1,57 % respecto a la deformacién maxima generada en el perfil modular M4.

Elfactor de seguridad (FS) en todos los disefios de perfiles estd directamente
relacionado con el par torsor aplicado a los perfiles de diente, obteniéndose
unFS>1aun paracualquier relacién de transmisiénaplicado alos engranajes.

Para el perfil especial, el error cuadratico medio para el engranamiento en-
tre el perfil generador y el conjugado no supera (0,7%) cuando se compara
con la linea tedrica de engranamiento del perfil normalizado del sistema
normal de médulo.

La alternativa de emplear perfiles especiales en sistemas de transmisién de
potencia puede ser una alternativa de disefio en aplicaciones muy particu-
lares para servomecanismos donde se requiera una mejora en la capacidad
de carga portante.

Ingenierfa y Desarrollo. Universidad del Norte. Vol. 35 n.° 2: 431-451, 2017 449
ISSN: 0122-3461 (impreso)
2145-9371 (on line)



Pedro Nel Martinez Henao, Nelson Arzola de la Pefia

Para la obtenciéon de perfiles especiales, los centros de mecanizado CNC o
los equipos de corte por hilo o equipos de corte por laser actualmente son
una ventaja que ofrecen unalto rendimiento y alta precision de mecanizado,
la cual no se puede obtener con un sistema convencional de mecanizado
como por ejemplo utilizando unafresadora, lacual requiere una herramienta
especial para cada perfil de diente.
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