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1. RESUMEN Y OBJETO DEL PROYECTO

El presente proyecto tiene como objeto principal el desarrollo de un Estudio Comparativo de

Metodologias en el Disefio de Elementos de Mdquinas, como son: arboles y ejes, rodamientos y
transmisiones. Para acometer el disefo de tales componentes, resulta necesario analizar y
determinar los esfuerzos a los que estan sometidos los mismos cuando el sistema mecanico en
el cual estdn integrados se encuentra bajo unas determinadas condiciones de funcionamiento.

Por tanto, el objetivo es identificar las diferencias entre el estudio y disefo de elementos de
maquinas llevado a cabo de manera analitica, y el mismo desarrollo mediante el uso de
herramientas de software como son Autodesk Inventor y MSC Adams. Para ello, se plantearan
diferentes casos de estudio, en los que, tomando la resolucidon simplificada analitica como
referencia, se pretende determinar la funcionalidad de ambas metodologias para modelar y
ensamblar sistemas mecanicos, fijar las condiciones de funcionamiento y realizar la simulaciéon
dindmica de acuerdo a unas determinadas especificaciones. Seguidamente, se procedera a la
determinacién de esfuerzos sobre cada componente y por ultimo a realizar los célculos
relativos a la seguridad y disefio de los mismos.

Por lo que respecta a las metodologias a estudiar, Autodesk Inventor se presente como un
software de CAD 3D para el desarrollo de productos que ofrece herramientas para el disefio
mecanico, siendo objeto del presente estudio determinar el potencial de dichas herramientas
de disefio. Por otra parte, la funcidn principal de MSC Adams se define como una ayuda para
los ingenieros en el estudio de la dindmica de partes moéviles y de como las fuerzas se
distribuyen a lo largo de sistemas mecanicos, por lo que mediante el desarrollo de este
proyecto se pretende profundizar en dicha funcionalidad.

En definitiva, con el presente proyecto se pretende establecer las bases de ambas
metodologias, consiguiendo una alta fidelidad de resultados, y facilitando asi el disefio de
elementos de maquinas para su validacion en funcién de sus requisitos especificos dentro de
un proceso de ingenieria de sistemas mecanicos.
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2. MANUAL TEORICO E HIPOTESIS DE CALCULO

Como punto de partida del presente proyecto, se toma como base tedrica de la resolucion de
los casos de estudio planteados posteriormente, las siguientes especificaciones e hipétesis de
calculo, cuyo desarrollo ha sido extraido de los capitulos “Arboles y ejes”, “Rodamientos” y
“Transmisiones”, de la referencia bibliografica “Disefio de Mdquinas” de la editorial de la

ESTUDIO COMPARATIVO DE METODOLOGIAS
EN EL DISENO DE ELEMENTOS DE MAQUINAS

Universitat Politécnica de Valéncia.
2.1. ARBOLES Y EJES

Un drbol es un componente rotatorio, en general de seccidn circular y metalico, que se utiliza
para soportar componentes giratorios, transmitir momentos torsores y movimiento. Los
arboles o ejes trabajan en un amplio rango de condiciones ambientales y sometidos en general
a diferentes tipos de cargas, como torsidn, flexién, axiales o combinaciones de las anteriores.
También pueden aparecer tensiones debidas a las vibraciones.

En el diseifio de estos componentes deben tenerse en cuenta diferentes consideraciones. Las
dos mds importantes hacen referencia a la deformacion y a la resistencia:

e Deformacion: Deben disefiarse con una rigidez adecuada para evitar deformaciones
excesivas a torsidn, asi como problemas de vibraciones torsionales que pueden causar
el fallo prematuro de cojinetes o afectar al correcto funcionamiento de engranajes.

e Resistencia: En cuanto a la resistencia, en general la causa de fallo mas comun es la
fatiga. El fallo normalmente comienza en el punto mas desfavorable, tipicamente en
un concentrador de tensiones. Ademas, en ocasiones también pueden aparecer otros
tipos de fallos, como la fractura fragil (a temperaturas bajas) o el creep (a
temperaturas elevadas.

2.1.1. DETERMINACION DE FUERZAS ACTUANTES

En general los arboles o ejes soportan elementos de transmision de potencia, como
engranajes, poleas de friccidn, transmisiones por cadena, etc. Para calcular las fuerzas que
actuan sobre el arbol (eje capaz de transmitir momentos torsores), el dato bdsico de partida
sera generalmente el momento torsor que se transmite al arbol (T). Siendo ese torsor T igual al
cociente entre la potencia transmita y la velocidad de rotacién. A continuacién, se analizaran
las fuerzas transmitidas al eje por transmisiones de tipo cilindrico y de tipo cdnico, las cuales
constituyen el tipo de transmisiéon mas utilizado, puesto que sirven para una gama de
potencias, velocidades y relaciones de transmisién muy amplia.

Engranajes cilindricos de dientes rectos

En ausencia de rozamiento, la fuerza de contacto entre dos perfiles de evolvente engranados
(Fn) sera normal a las superficies en el punto de contacto. Por lo tanto, su direccién coincidira
con la linea de accidon (linea tangente a las circunferencias base de los dos engranajes). La
orientacién de la linea de accién se describe por el dngulo de presidn, que es el angulo que
forma dicha linea de accién con la linea perpendicular a la que une los centros de los dos
engranajes.
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FIGURA 1. TRANSMISION MEDIANTE ENGRANAJES CILINDRICOS DE DIENTES RECTOS. FUERZAS SOBRE LA RUEDA CONDUCIDAD

La fuerza normal al contacto se descompone para el calculo en fuerza tangencial y radial,
mediante el angulo de presidn a. De esas dos componentes, la tangencial es la Unica capaz de
generar torsion en el eje. Asi, si se transmite un par motriz T, siendo T, el par resistente en el
eje conducido, con engranajes con angulo de presién a y didmetros primitivos di y d,, las
fuerzas actuantes son:

Ty T,
Fi=——=—-
dy/2 dy/2

Fr = Fi/tg(a)

La fuerza tangencial tiene el mismo sentido que el movimiento del engranaje en un engranaje
conducido y sentido opuesto al movimiento en un engranaje conductor, mientras que la fuerza
radial va siempre dirigida hacia el centro del engranaje que se esté analizando
independientemente del sentido de giro.

Engranaje conico de dientes rectos

Un engranaje cénico de dientes rectos esta definido por su didmetro primitivo medio (d), el
angulo de presion (a) y el semidngulo de cono (y). Si el engranaje transmite par torsor se
puede considerar que sobre el didmetro primitivo medio actdan las siguientes fuerzas:

T
Fe = d_/Z
Fs=F; - tg(a)

Fa = Fs . Sen(’Y)

Fr = Fs- cos(y)
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FIGURA 2. FUERZAS ACTUANTES ENGRANAJE CONICO DE DIENTES RECTOS

En este tipo de engranajes, el criterio para asignar los sentidos de las fuerzas tangencial y
radial es el mismo al visto para el caso de los engranajes cilindricos de dientes rectos,
mediante que la fuerza axial va dirigida hacia la base del cono.

2.1.2. DETERMINACION DE MOMENTOS FLECTORES EN EL EJE

Se dice que un eje es isostatico cuando las fuerzas de reaccidn en los apoyos pueden calcularse
utilizando Unicamente las ecuaciones de equilibrio IF= 0 y IM= 0. En el caso contrario,
hiperestatico, es necesario utilizar las caracteristicas geométricas y elasticas para el calculo de
reacciones. Esto ultimo ocurre, por ejemplo, cuando un eje estd soportado por mas de dos
rodamientos.

Una vez se han determinado las reacciones, la construccién del diagrama de momentos es
sencilla. El momento flector en una seccién es igual al momento de las fuerzas externas con
respecto a dicha seccién mas los momentos externos (considerando Unicamente un lado del
eje a partir de la seccién). En general se pueden considerar las fuerzas actuantes como
concentradas, aunque realmente son distribuidas. Sin embargo, cuando el arbol o el eje es
corto tal simplificacidon puede no tener validez (como en el caso del bulén que conecta la biela
con el pistén en un motor de combustidn interna).

Habitualmente las fuerzas aplicadas sobre un arbol o eje no son coplanares. Los diferentes
elementos que estdn soportados por el eje pueden transmitirle fuerzas tangenciales y radiales,
y las direcciones de éstas no tienen por qué coincidir para los diferentes elementos. Por este
motivo, en general serd necesario realizar un analisis de momentos flectores considerando dos
planos perpendiculares, obteniendo los momentos flectores totales a partir de su composicion
vectorial.

La seccibn mas critica, en cuanto a resistencia, no tiene por qué coincidir con la
correspondiente al maximo momento flector. En primer lugar, hay que indicar que también
hay que considerar simultdneamente la transmision de momentos torsores y fuerzas axiales.
La combinacién de estos esfuerzos es la que determina la seccion mas critica. Por otra parte,
como los ejes y arboles no son de seccidn constante, las tensiones producidas en cada seccion
dependerdn del didmetro de la misma. Ademas, existirdn concentradores de tensiones que
aumentaran localmente la tensiéon en ciertas secciones. Todo esto implica que puede ser
necesario analizar diferentes secciones para determinar cual es la mas critica con respecto al
fallo.
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Una secciéon de un arbol o un eje puede estar sometida en general a esfuerzos axiales,
cortantes, momentos flectores y torsores. En un punto de la superficie se genera un estado
bidimensional de tensiones, tal como el mostrado en la figura.

1
—
T o
---------- - T—b - -
o 1
‘_

FIGURA 3. ESTADO TENSIONAL EN LA SUPERFICIE DE UN ARBOL

Un momento flector ocasiona una distribucién de tensiones normales, o, que es maxima para
los puntos mas alejados de la fibra neutra. Esta tension se puede calcular como:
Md 32:M

0=—=——
I- m-d3

2.1.3. DISENO A FATIGA

Existen multiples propuestas para el analisis de fatiga en arboles y ejes. En ellas se aplican
diferentes criterios para modelar el comportamiento de fatiga y en consecuencia producen
formulaciones ligeramente diferentes. Consideraremos el planteamiento mas simple,
consistente en obtener tensiones estaticas equivalentes (mediante un criterio de influencia de
tensiones medias en fatiga uniaxial) y aplicar posteriormente un criterio de fallo estatico a
dichas tensiones equivalentes. Este planteamiento en general conduce a ecuaciones
conservadoras para el disefio a fatiga de ejes. En base a este planteamiento, el calculo del
coeficiente de seguridad a fatiga de un arbol en su seccidn critica se realiza mediante las
ecuaciones:

32 -Mc
n-d3

Geq =
S'e= 0,5'Su Se = ka'kb'kx'ke'S'e

Siendo S, el limite de rotura, y Se el limite a fatiga corregido mediante los factores de
funcionamiento ki. A continuacién, se tiene calcula el coeficiente de seguridad a fatiga X,
aplicando en criterio de Goodman:
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2.2. RODAMIENTOS
2.2.1. DESCRIPCION DEL COMPONENTE

Con el fin de disminuir la friccidn de los ejes al girar, se utilizan apoyos denominados cojinetes.
Segun el tipo de carga que transmiten, los cojinetes se dividen en radiales y axiales, aunque
determinadas soluciones constructivas admiten cargas combinadas. Atendiendo a la forma de
funcionamiento se puede establecer la siguiente clasificacion:

= Cojinetes de rodadura (Rodamientos).

= Cojinetes de deslizamiento seco.

= Cojinetes porosos impregnados en lubricante.

= Cojinetes de pelicula de fluido (cojinetes de aceite).
=  Cojinetes magnéticos.

Los rodamientos generalmente se clasifican en rodamientos radiales y rodamientos axiales
(también llamados de empuje), dependiendo de la direccion de la carga aplicada (radial o
axial). También los podemos dividir en rodamientos de bolas y rodamientos de rodillos. En
concreto, los tipos de rodamiento objeto de estudio son:

= Rodamientos radiales Rigidos de bolas
=  Rodamientos radiales de rodillo cénicos

Rigidos de bolas

Los rodamientos de bolas de ranura profunda constituyen el tipo mds comun de rodamientos.
Transmiten carga radial y dado que las pistas de rodadura envuelven lateralmente a la hilera
de elementos rodantes también pueden transmitir carga axial en ambas direcciones.

FIGURA 4. RODAMIENTO RADIAL RiGIDO DE BOLAS

De rodillos cénicos

Estos rodamientos emplean elementos rodantes cénicos guiados por nervaduras en el anillo
interior. Esto les permite transmitir carga axial en un solo sentido ademas de la carga radial.
Cabe destacar que necesitan la carga axial para que el rodamiento no se desmonte, por lo que
se suelen precargar axialmente.
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FIGURA 5. RODAMIENTO RADIAL DE RODILLOS CONICOS

2.2.2. CALCULO DE VIDA DE RODAMIENTOS

El cdlculo de vida de un rodamiento se basa en el cdlculo de la capacidad de carga dindmica,
basado exclusivamente en el fallo por fatiga.

Fuerza equivalente en rodamientos rigidos de bolas

Si el rodamiento sélo transmite fuerza radial, serd directamente la fuerza empleada en el
calculo. En caso contrario se emplea la siguiente ecuacion:

Feq = X'Fr + y'Fa
F. = Fuerza radial F, = Fuerza axial
x= Factor de fuerza radial y = Factor de fuerza axial

Para determinar los valores de x e y, en general es necesario en primer lugar determinar la
relaciéon F./F. y en funcién de que sea superior o inferior a un valor preestablecido e,
seleccionar los coeficientes. Dicho factor e depende del cociente fo-Fo/Co, donde C, es la
capacidad estatica de carga, que es la maxima carga estdtica que puede soportar un
rodamiento sin que se produzca fallo por indentacion, y fo un factor geométrico que depende
de la relacién entre el didametro del elemento rodante, el diametro de la circunferencia de paso
(aproximadamente igual al didmetro medio) y del angulo de contacto nominal. La tabla
siguiente muestra cdmo obtener los factores de carga para rodamientos rigidos de bolas con
juego radial normal:

TABLA 1. FACTORES DE CARGA RADIAL EQUIVALENTE PARA RODAMIENTOS RiGIDOS DE BOLAS

F./F:>e
fo-Fa/Co e X Y
0,3 0,22 0,56 2,00
0,5 0,24 0,56 1,80
0,9 0,28 0,56 1,58
1,6 0,32 0,56 1,40
3,0 0,36 0,56 1,20
6,0 0,43 0,56 1,00
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Fuerza equivalente en rodamientos de rodillos conicos

Se conoce que estos rodamientos necesitan de la presencia de carga axial para no
desmontarse.

* Cuando F./F. < e, el efecto de la fuerza axial es ignorado, Feq = F:
* Cuando F./F, > e, Feq = 0,4-F, + Y-Fa.

Donde los valores de e y de Y se encuentran en el catdlogo del rodamiento en cuestidon. Hay
gue tener en cuenta que en los rodamientos de una hilera de rodillos cdnicos la aplicacion de
una carga radial genera un empuje axial a causa del angulo de contacto, esto se debe tener en
cuenta al calcular la fuerza axial a considerar en la carga equivalente cuando estos
rodamientos aparecen montados por parejas. El empuje axial generado viene dado por el
factor geométrico Y, siendo igual a 0,5-F./Y.

En el cdlculo de la fuerza resultante sobre los rodamientos hay que tener en cuenta el sentido
de la fuerza axial resultante sobre el eje, calculada esa resultante a partir de la directamente
aplicada Fn junto con las generadas por las reacciones radiales en cada rodamiento. Esto se
puede entender mejor en el siguiente ejemplo correspondiente a un montaje cara a cara sin
precarga axial y juego nulo o practicamente nulo.

0,5:F,, lF\
Y.

0

I FIIH

FIGURA 6. CALCULO DE LA FUERZA AXIAL EN RODAMIENTOS DE RODILLOS CONICOS

Supongamos que 0,5:Fa/Ya> 0,5-F/Ys. La resultante axial sobre el eje ird dirigida hacia el
rodamiento B, resultando que este tiene que transmitir una fuerza axial F, 5, mientras que en el
rodamiento A sdlo aparece la carga axial generada por la accion de la reaccién radial:

0,5 Fra

+F
Ya h

Fa,B =

0,5-F
Fan=———"+Fn
Ya

10
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Fallo a fatiga del rodamiento

El cdlculo de la vida a fatiga de un rodamiento se aborda incluyendo la influencia de la
fiabilidad, el lubricante y la contaminaciéon del mismo. La vida del rodamiento puede variar
considerablemente, por ello es necesario abordar el calculo con un planteamiento
probabilistico. Asi se define:

= La Vida nominal (Lio): nimero de revoluciones, u horas a una velocidad constante
dada, que el 90% de un grupo de rodamientos idénticos completara o excedera antes
de desarrollar un fallo.

= La Vida promedio (Lso): es la duraciéon que el 50% de rodamientos de un grupo
completara antes de desarrollar un fallo.

= La capacidad de carga dinamica C: relaciona la fuerza transmitida equivalente con la
vida en revoluciones del rodamiento.

La ecuacidon que se ajusta los resultados de la relacién logaritmica entre la fuerza aplicada y la
vida de los rodamientos es:

Donde c y g son constantes. En general g=3 en rodamientos de contacto puntual (rigidos de
bolas) y q=1073 para contacto lineal o lineal modificado (rodillos cdnicos).

Ademas, es necesario definir un valor de capacidad de carga dindmica basica C. El valor de C se
ha de dar para una vida y probabilidad de fallo estdndar dada. Se ha fijado el valor de vida en
108 ciclos y la probabilidad de fallo en un 10% (vida L1o). Por tanto, se tiene que:

Lio=10%(3)

Factores de correccion de vida

Una vez calculada la vida Lo, se deben aplicar una serie de factores de correccién para calcular
la vida L del rodamiento. Por tanto, la vida L del rodamiento viene dada por la siguiente
expresion:

L=ai-aiso* Lo

=  Factor de fiabilidad (a1):

Para tener en cuenta fiabilidades mayores al 90%, se incluye un coeficiente de
correccidn por fiabilidad, definido con la siguiente tabla:

11
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TABLA 2. FACTOR DE FIABILIDAD a:

Fiabilidad % a;
90 1
95 0,64
9% 0,55
97 0,47
98 0,37
99 0,25

99,2 0,22
99,4 0,19
99,6 0,16
99,8 0,12
99,9 0,093
99,92 0,087
99,94 0,080
99,95 0,077

e Factor de condiciones de trabajo (aiso)

Es necesario tener en cuenta las condiciones de trabajo, particularmente la lubricacién
inadecuada. Este factor corrector se define en funcidon de la relacion entre la carga y la
carga limite de fatiga del rodamiento P,, de la contaminaciéon de lubricante, de su
viscosidad a la temperatura de trabajo y de las dimensiones del rodamiento y su
velocidad de trabajo.

Se puede calcular por tanto el factor aiso que reune los efectos anteriores, siguiendo el
procedimiento indicado por la norma del siguiente modo:

1. Se obtiene la viscosidad relativa vi en funcion del diametro medio del rodamiento
dmlas siguientes ecuaciones:

4500

V1= —/—=
/dmA,nlﬁG7

4500
= >
Vi1 Jdonn para n 21000 rpm

paran <1000 rpm

2. En la siguiente figura se obtiene la viscosidad v del aceite a la temperatura de
funcionamiento del rodamiento.
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FIGURA 7. VARIACION DE LA VISCOSIDAD CINEMATICA DEL LUBRICANTE CON LA TEMPERATURA

3. El cociente de estas dos viscosidades se identifica con k = v/v1. Si kK < 0,4 existira
contacto entre los elementos sélidos (pistas de rodadura y elementos rodantes)
siendo necesario el empleo de aditivos o lubricantes sélidos. Si se emplean estos
aditivos y el nivel de contaminacién no es alto (n. > 0,2) se puede tomar k = 1 pero
limitando aiso a un valor maximo de 3.

4. El nivel de contaminacion del lubricante proporciona el factor n., este factor se
puede obtener de manera simplificada a partir de la siguiente tabla:

TABLA 3. FACTOR DE CONTAMINACION n.

Condicion dm <100 mm dm2 100 mm
Limpieza extrema 1 1
Gran limpieza 0,8..0,6 0,9..0,8
Limpieza normal 0,6..0,5 0,8..0,6
Contaminacion ligera 0,5..0,3 0,6..04
Contaminacion tipica 0,3..0,1 0,4..0,2
Contaminacion alta 0,1..0 0,1..0
Contaminaciéon muy alta 0 0

5. Se calcula la relacién contaminacién-carga n. - (Pu/F) y con ella se entra en la
grafica correspondiente al tipo de rodamiento que se esté seleccionando para
obtener el factor corrector por condiciones de trabajo aiso. En concreto, la grafica
correspondiente a los rodamientos radiales de rodillos cénicos es (Caso de estudio
2):
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FIGURA 8. GRAFICA DEFINICION FACTOR aiso

Recomendaciones de vidas en rodamientos

La siguiente tabla muestra las vidas recomendadas de rodamientos dependiendo del tipo de
aplicacion:

TABLA 4. RECOMENDACIONES DE VIDAS DE RODAMIENTOS SEGUN EL TIPO DE APLICACION

Tipo de aplicacién Vida (horas - 1000)
Instrumentos y similares de uso frecuente Hasta 0,5
Electrodomésticos 1-2
Motores para aviacion 2-4
Maquinas de periodos de servicio corto o 4.8
intermitente
Madquinas de uso intermitente con gran
. . - 8-14
importancia de la fiabilidad
M4dquinas con servicios de 8 h que no se usan 14-20
siempre en plena carga
Maquinas con servicios de 8 h a plena carga 20-30
Madquinas de servicio continuo las 24 h 50-60
I\'/Iagl'.unas de servicio Ias'24 hen Ia§ que la 100-200
fiabilidad es de extrema importancia

14
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2.3. DISENO DE TRANSMISIONES POR ENGRANAJES

El deterioro que se puede presentar en el dentado de los engranajes es fundamentalmente de
dos tipos:

- Rotura en la base del diente: Se manifiesta como una fractura del diente por fatiga y
se debe a las tensiones ocasionadas por las fuerzas que se transmiten entre los
engranajes (bdsicamente tensiones normales debidas a los esfuerzos de flexion).

- Fallos superficiales: Se manifiestan en forma de desgastes, picado, desconchado vy
gripado.

2.3.1. CALCULO DE TENSIONES EQUIVALENTES

Fallo superficial - Aplicacion en engranajes

Asimilando el comportamiento del contacto entre dientes de engranaje al del contacto entre
cilindros paralelos y partiendo de las expresiones de Hertz, se obtiene tras el desarrollo
adecuado, la siguiente expresion:

Fe
b-d,

Geq=ZH'ZE'ZE'ZB

1+i
- — JKs K, Kyg  Kiq

Donde:

e Zu: Coeficiente geométrico

2-cos By
y= [——
seno:cosay

e Z:: Coeficiente elastico (en el caso de los aceros, generalmente su valor aproximado es
de 191,6 (N/mm?)?)

e Z.: Coeficiente de conduccion (permite considerar el efecto producido por el reparto
de carga entre varios dientes del engranaje)

Para dientes rectos (caso de estudio 3):
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e Zg: Factor de angulo de hélice (permite considerar el efecto producido por la
inclinacién del diente)

Los cuatro ultimos coeficientes se detallan en el Apartado 2.3.2., dedicado a las
condiciones reales de funcionamiento.

Trabajo a flexion

En este caso, se considera Unicamente el trabajo a flexidon del diente, determinado por la
fuerza tangencial sobre la circunferencia primitiva del componente, despreciando la tensién
axial de compresion que genera la fuerza radial.

Con esta teoria como base, aplicando el método de Lewis modificado, se llega a la siguiente
expresion en funcion de la fuerza tangencial efectuada sobre el engranaje y distintos
parametros caracteristicos del mismo:

_FeYp
" bm

A esta expresion, se le afladen una serie de coeficientes correctores que nos permiten tener
una mejor aproximacién de la tension real (modelo de Lewis modificado):

G=i.ym.y£. Yea- Yo Yo+ Kar Ky Keg* Ko

b-m
Siendo:

* Yis: Coeficiente de forma para la carga aplicada en el extremo (depende de la
geometria del diente)

Para 18 < z, <400
Yo =38,18 - 2,7 + 2,11
Para z,> 400
Yea =2,07

e Y. : Coeficiente de conduccion (permite considerar la influencia de la relacién de
contacto frente al trabajo de flexion en el diente del engranaje)

0,75

€q

Y.=0,25+ (~2)
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Ys. : Coeficiente de concentracion de tensiones en la base del diente (también
depende de la geometria del diente)

Para 18 £ z, £400
Y. =0,96 - 0,54 - log (z.)

Para z,> 400

Ysa = 2,383

Yg: Factor de inclinacion (tiene en cuenta el contacto oblicuo, siendo igual a la unidad
en engranajes de dientes rectos, y es funcion del indice de recubrimiento &)

Yomin= 1-0,25 - g5 (B > 30°)

Ye=1-g5 (o) (B<30°)

Ys: Factor de espesor de aro (tiene en cuenta la rotura que puede producirse a causa
de un didmetro de fondo del diente excesivamente préximo al didmetro del eje)

FIGURA 9. DETALLE DIENTE ENGRANAIJE

Ye=1 si SR/htZ].,Z

Ys=1,6-In (2,242-?) si se/he>1,2
R

2.3.2. CONDICIONES REALES DE FUNCIONAMIENTO

Ka: Coeficiente de aplicacion (pondera las sobrecargas dindmicas debidas a factores
externos al engranaje)

Si no se cuenta con mas informacidn, se emplean los valores de la siguiente tabla,
validos si se opera lejos de la frecuencia de resonancia:
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TABLA 5. COEFICIENTE DE APLICACION SEGUN RELACION MAQUINA MOTRIZ/ARRASTRADA

Caracteristicas de la maquina arrastrada

Caracteristicas de la

2ot . . Choques Choques Choques
maquina motriz Uniforme .
ligeros moderados fuertes
Uniforme 1,00 1,25 1,50 1,75
Choques ligeros 1,10 1,35 1,60 1,85
Choques moderados 1,25 1,50 1,75 2,00
Choques fuertes 1,50 1,75 2,00 2,25 o mayor

A continuacidn, se tabulan algunos ejemplos de maquinas motrices y arrastradas:

TABLA 6. CLASIFICACION MAQUINAS MOTRICES

Caracteristicas de la maquina motriz Maquina
Motor eléctrico, Turbina de vapor, Turbina de
gas con trabajo continuo.

Uniforme

Motor eléctrico, Turbina de vapor y Turbina
de gas con frecuentes paradas y arranques.
Motor de combustidn interna de varios
cilindros.

Choques ligeros

Choques moderados

Choques fuertes Motor de combustién interna monocilindrico

TABLA 7. CLASIFICACION MAQUINAS ARRASTRADAS

Caracteristicas de la maquina arrastrada Maquina

Alternador, cintas transportadoras,
elevadores ligeros, mecanismos de avance de
maquinas herramienta, ventiladores,
turbocompresores.

Cintas transportadores no uniformes,
accionamiento de maquina herramienta,
elevadores pesados, ventiladores de minas,
agitadores de liquidos viscosos, compresores
policilindricos, rodillos de laminacién de
aluminio.

Extrusoras de goma, mezcladoras de materias
no homogéneas, maquinaria de trabajar
madera, compresores monocilindricos,
molinos de barras.
Transmisiones de excavadoras, prensas,
Choques fuertes molinos de bolas pesados, cizallas,

perforadoras giratorias.

Uniforme

Choques ligeros

Choques moderados

¢ K,: Coeficiente dinamico (tiene en cuenta las cargas dinamicas internas debidas a la
vibracion del pifidn o la rueda sobre el arbol)
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Se puede obtener una estimacion de K, para engranajes cilindricos de dientes rectos

Ky V-zq i2
- K,)- K |—
Ky Bt 2) 100 3 \1+12

b

con la ecuacidn:

Kv=1+(

Donde:
- V:velocidad tangencial en m/s
- SiKa-:F:/b<100 N/mm, se introduce 100
- z3: numero de dientes del pifién
- i:relacién de velocidades
- Kj: Coeficiente funcién de la calidad del tallado

TABLA 8. TABLA RESUMEN COEFICIENTES CALIDAD DEL TALLADO

Qiso 10 9 8 7 6 5 4 3
Kirectos 76,6 52,8 39,1 26,8 14,9 7,5 3,9 2,1

- Kz (dientes rectos) = 0,0193

- Ks:
.V Zq X i2 _
Si Too T <0,2m/s Ks=2,0
! _iZ _ . V-zq . i2
S Too N1rE > 02 m/s Ks=-0,357 -+ |15 +2,071

® Krsy Kug: Coeficientes de distribucion de carga longitudinal (con ellos se consideran
los problemas debidos a una distribucidn de carga sobre los engranajes diferente a la
supuesta en el célculo de tensiones)

En primer lugar, se tiene:
Kup= Hy+ Hz - b+ Hs - ()
1

Siendo los coeficientes H;:

TABLA 9. TABLA DEFINICION COEFICIENTES H;

Qiso Ajuste H: H, Hs H. H, Hs
5 a 1,135 2,3-10* 0,18 1,09 1,99 -10* 0,26
5 b,c 1,10 1,15-10* 0,18 1,05 1,0-10% 0,26
6 a 1,15 3,0-10* 0,18 1,09 3,3-10% 0,26
6 b,c 1,11 1,5-10* 0,18 1,05 1,6 -10% 0,26
7 a 1,17 4,7 -10* 0,18 - - -
7 b,c 1,12 2,3-10* 0,18
8 a 1,23 6,1-10* 0,18 - - -
8 b,c 1,15 3,1-10* 0,18

19



ESCUELA TECNICA
SUPERIOR INGENIEROS
INDUSTRIALES VALENCIA

UNIVERSITAT
POLITECNICA
DE VALENCIA

ESTUDIO COMPARATIVO DE METODOLOGIAS
EN EL DISENO DE ELEMENTOS DE MAQUINAS

Donde, finalmente:
Keg = (K NF con Ng=——57—
FB ( HB) F 1 E (g)z

2.3.3. SEGURIDAD FRENTE AL FALLO

Coeficiente de sequridad a flexidon

Se define el coeficiente de seguridad a flexién del engranaje como:

S
Xp=2XE

OF
Donde:

Sep: tensidn normal maxima admisible por el material en las condiciones geométricas y de
funcionamiento del engranaje para una vida determinada y con un nivel de confianza
conocido.

or: es la tensién normal maxima debida a la flexidon que aparece en el dentado del engranaje,
gue se obtiene mediante el desarrollo anterior.

Coeficiente de sequridad a presidn superficial

Se define el coeficiente de seguridad frente al deterioro por presién superficial relativo a la
potencia o a la fuerza tangencial transmitida como:

_ (SHpy 2
Xo= C25)
Donde:

Sup: tensidn de contacto maxima admisible por el material en las condiciones geométricas y de
funcionamiento del engranaje para una vida determinada y con un nivel de confianza
conocido.

or: es la tensidn normal maxima debida a la presidn superficial que aparece en el dentado del
engranaje, que se obtiene mediante el desarrollo anterior.

Criterio de dimensionado

Ademas, si los engranajes han sido correctamente dimensionados, como la igualdad de
resistencia a los dos modos de fallo no se puede conseguir con exactitud, se considera mas
adecuado el empleo de coeficientes de seguridad mayores para el problema de flexién debido
a que este fallo resultante tiende a ser catastrdéfico para el sistema, por tanto:

Xe> Xu> X
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3. DESCRIPCION Y RESOLUCION DE LOS CASOS DE ESTUDIO

3.1. INTRODUCCION A LA RESOLUCION DE LOS CASOS DE ESTUDIO

Para acometer el objetivo presente proyecto, es decir, la comparacién y evaluacion de
metodologias en el disefio de elementos de maquinas, se han desarrollado tres casos de
estudio, los cuales se han resuelto mediante el cdlculo analitico en primera instancia, y el uso
de herramientas de software como Autodesk Inventor o MSC Adams. De esta manera es
posible comparar y validar cada una de metodologias utilizadas. En dichos casos se estudia de
manera aislada distintos elementos de maquinas. Concretamente se han estudiado los
siguientes aspectos de un sistema mecdnico reductor de velocidad:

- Andlisis de transmisiones y los consecuentes esfuerzos generados en el eje del sistema.
- Calculo de vida de los rodamientos en condiciones de funcionamiento dindmico.
- Diseno de transmisiones para un determinado régimen de operacion.

Resolucion Analitica

Se ha llevado a cabo aplicando los conocimientos desarrollados en el manual tedrico y las
hipétesis de calculo tomadas como punto de partida del presente proyecto. En todos los casos,
se empieza por el andlisis de las fuerzas actuantes en las transmisiones segun el régimen de
funcionamiento y las caracteristicas definidas en cada uno de los problemas, pudiendo obtener
asi los esfuerzos a los que estan sometidos cada uno de los componentes del sistema. Una vez
obtenidos dichos esfuerzos, se estudiara en cada caso respectivamente: el eje, los rodamientos
y las propias transmisiones.

Cabe destacar que tanto la descripcion de los casos de estudio como su resolucién analitica, asi
como las figuras utilizadas a lo largo de la misma, son conocidas y han sido extraidas del
material docente de la asignatura Tecnologia de Mdquinas, impartida por el Departamento de
Ingenieria Mecdnica y de Materiales de la Universitat Politécnica de Valencia.

Autodesk Inventor / MSC Adams

Por otra parte, la resoluciéon mediante las herramientas de software Autodesk Inventor y MSC
Adams, se basa en el modelado CAD de los componentes de manera simplificada (ver Anexo
5.1), la simulacién dinamica del sistema correctamente ensamblado, y por ultimo, el analisis y
la interpretacién de los resultados. Para esta metodologia resulta fundamental la utilizacién de
los mddulos internos Design Accelerator (Inventor) y Machinery (Adams).

En primer lugar, por lo que respecta a la resolucién mediante Autodesk Inventor, cabe
destacar que se ha seguido un procedimiento de ensamblaje manual previo a la simulacién
dindmica. Se ha decidido no hacer efectivos los métodos de ensamblaje automaticos que el
programa ofrece ya que surgen distintos problemas dificiles de identificar a la hora de
acometer la simulacion dindmica del sistema completo. Haciendo uso de conocimientos
basicos sobre el disefio CAD en Inventor, resulta sencillo modelar, definir y ensamblar los
sistemas entre si. Una vez obtenido el sistema completo, se realiza la simulacién dindmica para
comprobar la correcta definiciéon del mismo y asi proceder a la obtencidn de resultados objeto
del proyecto mediante el médulo interno Design Accelerator.
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En el caso de la resolucién mediante MSC Adams, se lleva a cabo la definicion de los
componentes mediante el médulo interno Adams Machinery, que permite generar elementos
de maquinas de manera guiada. En este caso, el ensamblaje se lleva a cabo mediante la
definicion manual de las conexiones pertinentes entre los cuerpos que integran el sistema.
Una vez generado y ensamblado correctamente el sistema, se utiliza la simulacién dindmica y
el postprocesador del programa para obtener los resultados perseguidos.

Para cada caso de estudio, se han redactado detallados tutoriales en los que se completa la
resolucion de los distintos casos mediante cada una de las metodologias objeto de estudio,
siempre apoyada en el manual tedrico y las hipdtesis de célculo descritas anteriormente (ver 1.
Manual Tedrico e Hipdtesis de Cdlculo). Se tiene como objetivo llegar a los mismos resultados
siguiendo resoluciones andlogas en la mayor medida posible. Sin embargo, diferentes
metodologias de calculo pueden llevar a diferentes los resultados. Por ello, para acabar el
estudio, a modo de conclusion se ha realizado una comparacién directa de los resultados
obtenidos, tomando como referencia el método de calculo analitico.
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3.2. CASO DE ESTUDIO 1: ANALISIS DE ESFUERZOS EN EL EJE

ENUNCIADO DEL PROBLEMA

Sean las caracteristicas geométricas y condiciones de funcionamiento del sistema reductor de

velocidad de la figura:

«— =&‘,J 2, =2

FIGURA 10. SISTEMA CASO DE ESTUDIO 1

Eje de entrada:

e Velocidad del motor: ®ent= 1470 rpm
e Potencia transmitida: P = 4.5 kW

Disposicion de elementos en el eje: Li= L, =40 mm L;=50 mm
Engranajes conicos de dientes rectos:

e Numero de dientes: Z;=23=15ud Z;=2Z4=47 ud
e Didmetros primitivos medios ( dm= (dext+ dint)/2 ) : dm1 = dm3 =63 mm
dmz2 = dma=197.4 mm
e Caracteristicas geométricas:
- Dientes rectos.
Angulo de presién: @ =20°
- Semiadngulo del conoen1y3:y;=y3=18°
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Eje reductor:

e Material: Acero 20MnCr5 cementado, templado y revenido  S,= 1000 MPa
S, =750 MPa

e Diametro (en C): dc =35 mm

e Coeficientes de fatiga: Ka=0.8 Ky=1 K.=0.9

Se pide:
1. Dibujar diagramas de esfuerzos del eje reductor (axiales, torsores y flectores).

2. Coeficiente de seguridad para vida infinita en la seccién C (centro del rodamiento).

3.2.1. RESOLUCION ANALITICA

Diagramas de esfuerzos en el eje reductor

Diagrama de esfuerzos torsores:
En primer lugar es necesario obtener el par torsor T entre engranajes:

Dada como dato de enunciado la velocidad del pifién (velocidad del motor), se puede obtener
la velocidad de giro del eje mediante la relacidon de transmisién de los engranajes cénicos en
cuestion.

®ent= ®1= 1470 rpm Oeje = (Z1/25) - ®1= 469,149 rpm

vueltas 2nrad 1 min

Oeje (rad/s) = 469,149

= 49,129 rad/s

min lvuelta 60s

Par torsor entre engranajes:

P=4,5 kW =4500 W T = P/®@eje = 4500/49,129 = 91,6 Nm

Por tanto, segun la geometria del sistema y teniendo en cuenta que sélo hay torsor entre los
dos engranajes:
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FIGURA 11. DIAGRAMA ESFUERZOS TORSORES EN EL EJE (N-m)
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Diagrama de esfuerzos flectores:

Hay en cuenta que en este sistema aparecen cargas en distintos planos, por tanto es necesario
calcular los diagramas de flectores correspondientes a dichos planos. Esto se debe a tener en
cuenta por un lado las fuerzas tangenciales que se originan en los engranajes (plano XZ) y por
otro las radiales y axiales (plano XY).

En primer lugar, es necesario obtener los esfuerzos en los engranajes para trasladarlos
posteriormente al eje del sistema. En los engranajes cénicos del problema aparecen fuerzas
tangenciales, radiales y axiales.

En las partes de los engranajes dispuestas sobre el eje se tiene:

Engranaje 2
Semiangulo de cono del engranaje 2:  y,=90°-vy,=90°- 18°=72°

- Fuerza tangencial: Frangz2=T / (dm2/2) = 91,6 / (0,1974/2) = 928,02 N
- Fuerza radial: Frag2 = Frang2 - tan(®) - cos(y2) = 928,02 - tan(20°) - cos(72°) = 104,38 N
- Fuerza axial: Fax2 = Fang2 - tan(®) - sen(y2) = 928,02 - tan(20°) - sen(72°) = 321,24 N

Engranaje 3
Semiangulo de cono del engranaje 3: ys=y;=18°

- Fuerza tangencial: Frangs=T / (dm3/2) = 91,6 / (0.063/2) = 2907,79 N
- Fuerza radial: Fradgs = Frangs - tan(®) - cos(ys) = 928,02 - tan(20°) - cos(18°) = 1006,55 N
- Fuerza axial: Faxs = Ftangs- tan(®) - sen(ys) = 928,02 - tan(20°) - sen(18°) = 327,05 N

En segundo lugar, para continuar con el desarrollo de las cargas a las que estd sometido el eje,
es necesario calcular las reacciones en la secciéon de uno de los rodamientos, en este caso la
seccion C, para asi facilitar el planteamiento del equilibrio de momentos. Siempre
distinguiendo entre los distintos planos en los que aparecen cargas (Rey, Re.).

Plano XY (vertical):

FIGURA 12. CARGAS SOBRE EL EJE EN EL PLANO VERTICAL XY
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Se plantea el equilibrio de momentos respecto al rodamiento E para obtener la reaccién en C:
ZME =0

TABLA 10. MOMENTOS RESPECTO AL RODAMIENTO E EN EL PLANO VERTICAL XY

Momentos en +Z \ Momentos en -Z
F.—adz . (Lz+ L3) Rcy . |.3
Fax3 . (dm3/2) F.—adg . (|.1 + |.z + |.3 )
- FaxZ * (dmzlz)

Frad2 - (L2 + L3 ) + Fax3 - ("213) —Frad3 - (L1 +L2 + L3) — Fax2 - (dm2/2)
cy - -
L3

0,063

104,38 - (0,04 + 0,05) +327,05 - (T) —1006,55 - (0,04 + 0,04 + 0,05) — 321,24 - (0,1974/2)

0,05

=-2857,23 N

*(El signo (-) indica sentido contrario al establecido arbitrariamente en la figura, en este caso la reaccién seria en sentido negativo
en el eje )

Plano XZ (horizontal):

L & JBs | 35

&
>

FIGURA 13. CARGAS SOBRE EL EJE PLANO HORIZONTAL XZ
Procediendo analogamente, planteando el equilibrio de momentos en E, se obtiene:
TABLA 11. MOMENTOS CON RESPECTO AL RODAMIENTO E EN EL PLANO HORIZONTAL XZ

Momentos en +Y \ Momentos en -Y
Rcz ¢ I-3 Ftangz * (|-2+ I-3)
- Fiangs* (L1+ L+ Ls)

_ Ftang2 - (L2 + L3) + Ftang3 - (L1 + L2 + L3) _
cz— -
L3

928,02 - (0,04 + 0,05) + 2907,79 - (0,04 + 0,04 + 0,05)
0,05

=9230,68 N

*(En este caso el sentido se mantiene con respecto al preestablecido en la figura)
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Una vez obtenidas las reacciones en los distintos planos en la seccién C, pueden calcularse los
diagramas de flectores que apareceran en el eje, en cada plano estudiado (desarrollando el

diagrama de A a E).

Momentos creados en el plano vertical XY (estudiando la actuacidn de las fuerzas en la figura

1.3):

Seccién A: Ma= Faxs+ (dms/2) = 327,05 - (0,05/2) = 10,30 Nm

Seccién B: Mgz = Faxs* (dm3/2) - Fraas* L1 = 327,05 - (0,05/2) — 1006,55- 0,04 =| - 29,96 Nm

Ma:2 = Mgz1 - Faxz * (dm2/2) = - 29,96 — 321,24 - (0,04/2) =|- 61,67 Nm

Seccién C: Mc; = Faxs (dm3/2) -Fax2* (dmz/Z) + Frad2° L2 - Frags* (L1+ Lz) =

327,05 (0,05/2) — 321,24 - (0,04/2) + 104,38 - 0,04 - 1006,55 - (0,04 + 0,04) =

-97,75 Nm

Seccién E: Mg=0

-351

-75+

-{25T

-q75+

FIGURA 14. DIAGRAMA DE MOMENTOS FLECTORES PLANO VERTICAL XY (N-m)

Momentos creados en el plano horizontal XZ (estudiando la actuacion de las fuerzas en la

figura 1.4):

Seccidon A: May=0

Seccidon B: Mgy = -Fangs* L1=-2907,79 - 0,04 =|- 116,31 Nm

Seccidn C: Mcy = - Frangs * (L1+ L2) - Feang2 * L2 = - 2907,79 - (0,04 + 0,04) — 928,02

- 269,74 Nm

Seccion E: Mg, =0

—-1o00+

—2007T

—aon—

-0,04 =

FIGURA 15. DIAGRAMA DE MOMENTOS FLECTORES PLANO HORIZONTAL XZ (N-m)
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Diagrama de esfuerzos axiales:

Volviendo a las fuerzas axiales actuantes en los engranajes, se deduce el diagrama de
esfuerzos axiales en el eje.

Faxz= 321,24 N Faz=|327,05N

En el cambio de diametro de seccidén del eje existente entre B y C se acumulard el esfuerzo
axial.

0 50 | 100 150
-250+ I :
'C
-500 ? l
~750~ ' '

FIGURA 16. DIAGRAMA ESFUERZOS AXIALES (N)

Coeficiente de sequridad en la seccion C del eje

Teniendo en cuenta que en la seccién de estudio no existe torsién, se trata de un estado
uniaxial de tensiones. Por tanto, el calculo del coeficiente de seguridad se centra de manera
directa en la comparacién de la tension alternante generada por el flector, con el valor de la
tension normal limite de fatiga a flexidn.

En primer lugar, es necesario hacer referencia a la expresion del limite de fatiga corregido o
modificado.

Se=Ka-Kp- Ky Ke-S'e
Donde:
Ka (factor de acabado superficial): K.= 0,8 (dato de enunciado)
Kx (factor de temperatura): K,= 1 (dato de enunciado)

K. (factor de otras influencias): K.= 0,9 (dato de enunciado)

Ky (factor de tamafio): Ky=( % ) 0107 = (07'0—:'25 ) ~%97 = 0,849

A continuacidn, una estimacién del limite de fatiga de una probeta de acero, se estima como:

§’.=0,5-S,=500 MPa
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Por tanto, se calcula el limite de fatiga corregido para la posterior comparacion.
$.=0,8-0,849-1:0,9-500 =305,813 MPa

Por ultimo, siendo la expresion del coeficiente de seguridad en la seccién en cuestidn:

32 -Mc

X = Se/Can oai (tension alternante originada por el flector): Gax= —dc

Es necesario obtener el momento total en la seccién C, que de manera geométrica se obtiene:

M. = /Mcz% + Mcy? =/97,753% + 269,742 = 286,91 Nm

Finalmente, se tiene que:

32-28691

m = 68,162 MPa

Galt =

X =305,813/68,162 =|4,490
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3.2.2. RESOLUCION AUTODESK INVENTOR

Simulacion Dindmica

Con el sistema totalmente modelado y ensamblado (ver Anexo 6.1.1.), se procede a realizar
una simulacién dinamica del mismo en las condiciones de funcionamiento fijadas en el
enunciado del problema. En el caso de Autodesk Inventor, el entorno de la simulacion se utiliza
exclusivamente para comprobar que la transmisién de velocidades a lo largo del reductor de
velocidad es correcta, asi como en cada una de las parejas de engranajes de manera aislada.

En la pestaiia Entornos, se selecciona la opcidon Simulacién Dindmica. Una vez en el entorno
deseado, se puede observar en el menu de la parte izquierda la transformacién de uniones que
se realiza de manera automatica del entorno de ensamblaje al entorno de simulacién. Si el
ensamblaje se ha hecho de manera correcta, se puede identificar una separacién adecuada de
grupos maviles y sus respectivas Uniones Estdndar de Revolucion con el sistema fijo. En este
caso deberan aparecer 3 grupos moviles: El Engranaje 1 de entrada, todo el sistema reductor, y
por ultimo, el Engranaje 4 de salida.

Sin embargo, las uniones giratorias para la transmisién de movimiento en los engranajes
resulta necesario crearlas de manera manual, asi como fijar el régimen de giro en el engranaje
motor, que en este caso es el Engranaje 1.

Por tanto, para introducir en primer lugar las uniones giratorias se pulsa la opcion Insertar
Unidn de la barra superior de herramientas de la pestafia Simulacion Dindmica.

4 =)
% Estado del mecanismo

Insertar unién Fuerza Par de torsion

Insertar unién (J)

Fil

Inserta una unién del tipo seleccionado.

Seleccione el tipe de union en funcién de las condiciones
dindmicas apropiadas. Basandose en el tipo de union elegido,
seleccione componentes y defina opciones para completar la
unién.

Tl

[

FIGURA 17. DETALLE INSERTAR UNIONES

Entre engranajes coénicos se introduce una unién giratoria “Giro cono sobre cono”,
seleccionando como primer componente el Engranaje 1, y el 2 como segundo componente.
Para que esta union se efectle de manera correcta, al seleccionar el componente, se
selecciona su circunferencia primitiva, visible siempre que se haya activado la visibilidad de los
cuerpos de superficie de dicho componente. Se procede de manera andloga para cada una de
las parejas de engranajes.
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Insertar unién n

: v
Giro: cono sobre cono -

oa
Componente 1 Componente 2
‘ B 5 cono B2 4 Cono
L} 1 Origen
@ Aceptar Cancelar

FIGURA 18. DETALLE INSERCION UNIONES GIRATORIAS ENGRANAJES

Una vez insertadas dichas uniones, junto con las generadas de manera automatica, ya se tiene
el sistema totalmente ensamblado también en el entorno de la simulacién dindmica. Por tanto,
para darle movimiento al sistema es necesario introducir el régimen de giro del engranaje

motor. Para ello se siguen los siguientes pasos:

e Union Estandar de Revolucion (Fijo, Engranaje Biselado; 1) (boton derecho) >
Propiedades > grado de libertad > Editar Movimiento impuesto > Velocidad: 8820 gr/s

Revolucién:1 (Fijo, Engranajes biselados:1) ﬂ

General | grado de libertad 1 (R)

|/ 4
%

Activar movimiento impuesto

©

Motor
) Posicién
(® velocidad 8820,000 ar/s >

() Aceleracion

@ Aceptar Cancelar

FIGURA 19. DETALLE DEFINICION REGIMEN DE GIRO ENGRANAJE MOTOR

En este punto, ya se ha definido todo lo necesario para realizar la simulacidn dindmica del
sistema. En el simulador se introduce un tiempo final y un nimero de imagenes adecuado para
visualizar la simulacién de manera adecuada para el observador, de acuerdo a la siguiente

figura:

Simulador H
del 14 @ |E|E [ Slir~=] @

2,000s 200 1 W

0,00s 0% 00:00:03

FIGURA 20. DETALLE PANEL DE SIMULACION
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Para comprobar que la transmisién de velocidades es correcta se grafican las velocidades de
las uniones de revolucion de los diferentes cuerpos moviles. Para ello, se selecciona la opcion
Grdfico de Salida de la barra superior aun en el entorno de Simulacién Dindmica.

; 3£ Publicar pelicula E

2 Duhlicar en Studi

f Gréfico de salida

Muestra la ventana de grficos para trazar los resultados de la
simulacién.

Seleccione los resuitados en el navegador del grafico de salida
para realizar un trazado con respecto al tiempo de simulacién.
Use los comandos del ment contextual para procesar los
resultados. Puede aiadir anotaciones o formato a los grafices,
exportar los resultados y guardar o imprimir la ventana de
graficos.

n) > @ >z @ 4

Lo0s 4B o0100:09

FIGURA 21. DETALLE SELECCION RESULTADOS GRAFICOS

En este formulario se activan las pestafias de las velocidades correspondientes. En las gréficas
generadas automadticamente se podra comprobar tanto su evoluciéon constante, como los
valores numéricos de las velocidades de cada uno de los cuerpos mdviles.

Simulacion dinmica - Gréfico de salida de datos - olEH|

(73

Lzs@BvEd|VRERA N B
=] Problema de estudio 1 2] Hora(s) W V(1] Revoucié... [ V(1] Revolucs... W V(1] Revoludd... @
£ Uniones esténdar [m] 35,0000 8820,00000 -2814,89000 -§98,37030 v
£ Revolucdn: 1 (Fijo, Engre
#-(1 Posidones
=[] Velocdades
B vy
-] Aceleracones
- (L) Fuerza drectriz
5 Fuerza
5[] Momento
&£ Revolucén:2 (Fijo, Grupd |  6,000E+3
4[] Posiciones
=[] Velocdades
B vy
51 (] Aceleracones
- Fuerza
4] Momento
= £ Revoludén:4 (Fijo, Engrel|  2,000E43
- Posiones
-] Velocidades
#)-(_) Aceleracones
4.2 Fuerza
- (23 Momento
& @) Uniones giratorias 2,000643
4 (1) Variables de usuario
1. Marcos de referenda

8,000E+3

4,000E+3

0,000

"\» Trazos

2] Eportar  cer 0 0,5 1 15 2 25 3

< > Hora (s)

FIGURA 22. RESULTADOS GRAFICOS TRANSMISION VELOCIDADES DE GIRO

El engranaje motor tiene légicamente la velocidad fijada de 8820 gr/s, y el resto del sistema
sigue la transmisién correcta segun el disefio de los componentes.

- Velocidad del eje del sistema reductor: 2814,89 gr/s
- Velocidad en el Engranaje 4 de salida: 898,37 gr/s
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Andlisis de resultados — Design Accelerator

En primer lugar, para abrir el formulario del mddulo correspondiente a cada componente
disefiado, se pulsa con el boton derecho sobre el mismo (hablando de parejas de engranajes,
serd valido estudiar cualquiera de ellas) y se selecciona la opcidon Editar con Design Accelerator.
En este caso, en la ventana emergente del Generador de Componentes se trabajara en la
pestaia de Cdlculo.

En este primer caso de estudio se pide la transmisién de esfuerzos en el eje, por lo que resulta
necesario obtener las fuerzas actuantes en las parejas de engranajes. Por tanto, en el
formulario de Cdlculo de las parejas de engranajes, con la finalidad de fijar las condiciones de
funcionamiento, se introduce manualmente el valor de la potencia desarrollada por el sistema:
4,5 kW; y el régimen de giro del engranaje motor. Por ultimo, se pulsa Calcular pudiendo
observar asi los resultados deseados, tal y como se muestra a continuacion.

Engranajes 1y 2

Generador de componentes de engranajes biselados

&9 Disefio | f& Célaulo W HE A
Método de célculo de resistendia ~ | Resultados «
150 6336:1996 \ Fe 921,042N
Fa 980,153 N
Cargas
Engranaje 1 Engranaje 2 v 4856mps
Potendia P 4skw >|[4410kw ML 263280 1p
Engranaje 1
1470 > || 469,15 =
velocidad n o inn Foy 319,362N
Par de torsion T | 29,233Nm 89,763Nm Fra 319,362 N
Eficada n |0,980su > Fa1 101,924N
F 101,924N
Valores de material a2
i Sy 1,816 su
Engranaje 1 O |Material d Sg 5,143 su
Engranaje 2 [ [mat Shst 1,612su
Limite de fatiga por plegado Opjm | 3920 MPa > || 352,0 MPa 3 Skt 11,259 su
ey 5 E je2
Limite de fatiga por contacto Oy | 1140,0 MPa > || 1140,0 MPa > |_Engranaje
F, 101,924N
Médulo de elasticidad E | 206000MPa > ||206000MPa 3 "
Fra 101,924N
i i > 3
Coeficiente de Poisson u | 0,300su 0,300 su v [Fu 319,362N
11:09:56 Disefio: Engranaje 1: Correccion unitaria (x) es menor que Correccidn unitaria sin entalladura (xi Fa 319,362 N
11:09:56 Disefio: El calculo indica la compatibilidad del disefio. Sh 2,130 su
Sg 5,887 su
SHst 1,891su
< > || Sps 12,559 su %
N N
@ Calcular Aceptar Cancelar >>

FIGURA 23. DETALLE RESULTADOS DESIGN ACCELERATOR ENGRANAJES 1Y 2

Dentro de todos los resultados que el mddulo genera, son de interés para la resolucién del
problema los siguientes:

e Potencia (Engranaje 2) =4,410 kW = P = 4,5 kW (Pérdida de potencia de un 2%)
®  (eng2 = 469,15 rpm = ®cje = 469,149 rpm

e Par de Torsidn (Engranaje 2) =89,763 Nm =T =91,6 Nm

e F:=921.042 N = Fiang2 = 928,02 N

¢ F.(Engranaje 2)=101.924 N = F,s>= 104,38 N

e F,(Engranaje 2) =319.362 N = F,,,=321,24 N
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Engranajes3y4

En esta pareja de engranajes, tras realizar el cdlculo, el programa nos indica un fallo de disefo
ya que la seguridad estdtica en contacto del Engranaje 1 es menor que el valor que el médulo
toma como minimo (Sust = 1.195). Como en este caso no se esta estudiando esa parte del
disefio de componentes y se puede comprobar que el desarrollo de las fuerzas estd siendo el
adecuado, se pasa por alto y se continta con el analisis de resultados objetivo. Tampoco se ha
tenido en cuenta la pérdida de potencia vista en la primera pareja de engranajes y se ha vuelto
a introducir la potencia inicial en esta pareja de manera aislada, intentando aproximar asi lo
maximo posible los resultados de las fuerzas actuantes en esta segunda transmision.

Generador de componentes de engranajes biselados

& Disefic fl& Calculo = || 2
Método de calculo de resistenda | Resultados «
IS0 6336: 1996 O Fy 2885,933 N
Fr 3071,145N
Cargas
Engranaje 1 Engranaje 2 v 1,559 mps
25865,380
Potenda p | 45kwW > || 4,410 kw NEL rpm
Engranaje 1
i 469,149 > (149,73 —
Velocidad n rpm pm Fu 1000,567 N
Par de torsién T |91,55Nm 281,255 Nm Fea 1000,667 N
Eficacia n | 0,980su > Fi1 319,362 N
Faz 318,362 N
Valores de material
Sy 1,311su
Engranaje 1 [ Material de usuario o Sg 2,656 5U
Engranaje 2 [ |Material de usuario . SHst 1,195su
Limite de fatiga por plegado Oni | 352,0 MPa > || 352,0 MPa 3 [SEa 5,8158U
L E je 2
Limite de fatiga por contacto Ohlim 1140,0 MPa > || 1140,0 MPa 3 ngranaje
Fr 319,362N
Médulo de elastiddad E | 208000 MPa > || 206000 MPa 3 t
Fea 319,362 N
i i > 3
Coefidente de Poisson M | 0,300su 0,300 su v (Fay 1000,867 N
10:09:22 Disefio: Engranaje 1: Correccidn unitaria (x) es menor que Correccdn unitaria sin entalladura (3| Faz 1000,667 N
10:09: 22 Calculo: El céloulo indica un fallo de disefio, Sh 1,554 su
Sg 3,041su
Syt 1,402su
< > || Spst 6,487 su <
% #
Calcular Aceptar Cancelar =3

FIGURA 24. DETALLE RESULTADOS DESIGN ACCELERATOR ENGRANAJES 3Y 4

Esta vez el régimen de giro del Engranaje 3 motor es la velocidad del eje calculada en la pareja
anterior; Se introduce manualmente. Por tanto, los resultados a analizar son:

5
o @enga = 149,73 rpM = Weng saiiga = 469,149 - % - 149,128 rpm
e F;=2885,933 N = Fiangz = 2907,79 N
¢ F.(Engranaje 1)=1000.667 N = F.,43= 1006,35 N
e F,(Engranajel) =319.362 N = F,,3=327,05N

Eje Reductor

A continuacién, entrando en el formulario de Cdlculo del Generador de Componentes de Eje, se
procede a obtener los diagramas pedidos en el enunciado y mas tarde compararlos con los
obtenidos de manera analitica.

En la pestafia calculo se introducen todas las cargas y esfuerzos a los que el eje estd sometido.
Segun las especificaciones que demanda el mdédulo a la hora de introducir las cargas, se tienen
en cuenta el valor numérico (obtenidos con Autodesk Inventor), su orientacidn sobre el eje y la
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localizacién sobre el mismo. Las cargas se sitlan sobre el eje de manera arbitraria, pero
siempre respetando las distancias de enunciado L;, L, y L3, tomando como origen el punto
fijado por el mismo programa como centro de la seccién longitudinal.

= Disefio | 46 Caloo | |26 Graficos

Material Cargas y soportes

[ | Material de usuario Cargas v o My R | =

Madulo de elasticidad E | 205000 MPa > Par forel ‘ ~
Mddulo de rigidez G| 80000 MPa >

Densidad p|7860kg/m~3 > "+ Momento de plegado
Propiedades de calculo l Fuerza radial

7 N

Usar densidad l Fuerza radial

[¥] Usar coef, de desplazamiento cortante 1,188 su >

Nimero de divisiones de eje 1000 su > l Fuerza radial

Modo de tensién reducida HMH v l Fuerza radial v

Vista preliminar en 2D

1

FIGURA 25. DETALLE INTRODUCCION DE CARGAS EN EJE DESIGN ACCELERATOR

Teniendo en cuenta pares de torsidn, fuerzas tangenciales, radiales y axiales; las fuerzas
actuantes sobre el eje a introducir son:

e Pardetorsion 1=-89,763 Nm (x =-25 mm)

e Pardetorsion 2 =89,763 Nm (x = -65 mm)

e Fuerzaradial 1 (radial engranaje 2) = 101,924 N (x = -25, Eje -Y)

e Fuerza radial 2 (tangencial engranaje 2) = 921,042 N (x=-25, Eje X)

e Fuerza radial 3 (radial engranaje 3) = 1000,667 N (x=-65, Eje Y)

e Fuerza radial 4 (tangencial engranaje 3) = 2885,93 N (x = -65, Eje X)

e Momento de plegado 1 (axial engranaje 2) = 319,362 - % =31,7598 Nm (x= -25, Eje
Y)

e Momento de plegado 2 (axial engranaje 3) = 319,362 - O'Ozﬁ =10,136 Nm

(x=-65, Eje -Y)

Para introducir los apoyos del eje que suponen los rodamientos del sistema, es necesario
definir soportes. En este caso seran 2 soportes libres, separados entre si la distancia
correspondiente. Para definir el tipo de soporte se seleccionan los rodamientos de bolas de
contacto angular disefiados durante el modelado.
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Cargas y soportes

Soportes vl s sl Tipo de soporte
e
A Tipo de soporte fbre Rodamientos de bolas con contacto angular " B_
Diametro exterior 80,000 mm ¥
Anchura 21,000 mm
Elasticidad 0,004 pm,M >

FIGURA 26. DETALLE SELECCION DE SOPORTES DEL EJE (RODAMIENTOS)

El soporte que corresponde al rodamiento C se localiza en -25 o 55 mm, segun cual se elija
desplazar. Por otra parte, el soporte correspondiente al rodamiento E se localizard en 25 o 105
mm respectivamente.

Tras la definicidn de cargas y soportes, en los resultados de la parte derecha, concretamente
en el Soporte 1, se puede comprobar si las reacciones en el apoyo de la seccién C coinciden
con las calculadas de manera analitica:

Reaccién Soporte 1 plano XY: Fy=2869,549 N = R¢c,= 2857,23 N
Reaccién Soporte 1 plano XZ: Fx=9161,294 N = Rc, =9230,68 N
Diagramas de esfuerzos en el eje reductor

Con todo esto definido y calculado, ya se tienen las condiciones de esfuerzos a la que esta
sometido el sistema, por lo que en el menu Grdficos se podran obtener las graficas objeto de
estudio y compararlas asi con las obtenidas analiticamente. Sin embargo, en el caso del
diagrama de esfuerzos axiales no se puede realizar la comparacion directa ya que el médulo no
da la opcidn de representar graficamente las cargas axiales sobre el eje.

En la comparacion hay que tener en cuenta que los valores numéricos obtenidos en pasos
anteriores difieren ligeramente, por lo que los valores referencia de estos diagramas también
pueden hacerlo ligeramente.

Diagrama de esfuerzos torsores:

0 50 100 150
Longitud [mm]

FIGURA 27. DIAGRAMA DE ESFUERZOS TORSORES DESIGN ACCELERATOR
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FIGURA 28. DIAGRAMA DE ESFUERZOS TORSORES CALCULO ANALITICO

Cabe destacar que los graficos de salida de Autodesk Inventor proporcionan la tensién de
torsién en vez del par. Por tanto, llevando a cabo los calculos pertinentes, se llegaria al mismo
resultado numérico.

Diagrama de esfuerzos flectores:

- Momento flector en el plano XY vertical:

10,1207

=

b
(=) [=)
NN

[Nm]

=

150

Longitud [mm]

FIGURA 29. DIAGRAMA DE ESFUERZOS FLECTORES PLANO XY DESIGN ACCELERATOR

287

a
_25_
_?5_

-{25

-{75-

FIGURA 30. DIAGRAMA DE ESFUERZOS FLECTORES PLANO XY CALCULO ANALITICO

Seccion A: Ma,= 10,1297 Nm = 10,30 Nm

Seccion C: Mc;= -97,9995 Nm = - 97,75 Nm
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- Momento flector en el plano XZ horizontal:

-100 —

E
Z. -200
1 -267,716

-300 -
0 50 100

Longitud [mm]

FIGURA 31. DIAGRAMA DE ESFUERZOS FLECTORES PLANO XZ DESIGN ACCELERATOR

-1o0+

—2007

—300—

FIGURA 32. DIAGRAMA DE ESFUERZOS FLECTORES PLANO XZ DESIGN CALCULO ANALITICO

Seccién B: Mgy= - 115,43 Nm =- 116,31 Nm
Seccidn C: Mc¢y=-267,716 Nm = - 269,74 Nm

Realizada ya la comparacion entre los diagramas de esfuerzos, a la hora de abordar el siguiente
apartado del problema, el cdlculo del coeficiente de seguridad en la seccién C, no hay
posibilidad de abordar el calculo a fatiga y la obtencién de la tensién normal limite de fatiga a
flexion mediante Autodesk Inventor y su mddulo Design Accelerator. Sin embargo, si que es
posible obtener tanto el momento total en la seccién C, como la consecuente tensidn
alternante.

- Momento flector total en la seccion C:

300 T
285,089

0 50 100 150
Longitud [mm]

FIGURA 33. DIAGRAMA MOMENTO FLECTOR TOTAL EN C DESIGN ACCELERATOR

Seccion C: Mc = 285,089 Nm = 286,91 Nm
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Tensidn alternante originada por el flector C
En el panel de resultados, también se puede observar que:
Gred (tension reducida maxima) = 68,501 MPa = 6, = 68,162 MPa

Con estos dos valores, y utilizando el limite de fatiga corregido calculado de manera analitica,
se puede obtener facilmente el coeficiente de seguridad en la seccién C:

Se = 305,813 MPa

X = SQ/Gred = 4,4643 = 4,49
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3.2.3. RESOLUCION MSC ADAMS

Simulacion Dindmica

Con el sistema reductor de velocidades totalmente modelado y ensamblado (ver Anexo 6.1.1.),
se procede a realizar la simulacidn dindmica del mismo. Mediante esta simulacidon se
comprueba que la transmisién de velocidades es la adecuada, pudiendo calcular las pérdidas
producidas a lo largo del sistema. Por otra parte, también es posible obtener las fuerzas
actuantes en las parejas de engranajes asi como los esfuerzos a los que el eje estd sometido en
el régimen de funcionamiento establecido.

En primer lugar, se introduce la velocidad correspondiente en el engranaje motor del sistema.
Para ello, se siguen los siguientes pasos:

e Motions > Joint Motions > Rotational Joint Motion (Applicable to Revolute or
Cylindrical Joint).
Bodies | Connectors  Motions  Forces | Elements |

Joint Motions || General Mations

FIGURA 34. DETALLE DEFINICION DE MOVIMIENTO IMPUESTO

Una vez seleccionada esta opcidn, se selecciona el engranaje motor. A continuacion, se
introducen las caracteristicas del movimiento impuesto, es decir, la velocidad de rotacién:

e MOTION_1 > Modify > Function (time) = 8820d*time

Definido ya el movimiento motor del sistema, es necesario introducir un par resistente en la
salida tal que el sistema transmita la potencia que determina el enunciado. Mediante este
procedimiento también es posible obtener las pérdidas a lo largo del sistema definido en
Adams, aspecto que en resoluciones anteriores no se ha tenido en cuenta. Los calculos a llevar
a cabo son los siguientes:

Weje = 49,129 rad/s

15
Wenga = 49,129 - i 15,679 rad/s
Por lo que el par resistente a la salida sin pérdidas, deberias ser:

Tsalida = 4500/15,679 = 287 Nm

En base a estos cdlculos, se introduce este par resistente en la salida del sistema. Para ello, se
siguen los siguientes pasos:

e Forces > Applied Forces > Create a Torque (Single Component) Applied Force > Body
Fixed/Pick Feature/Constant.
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Bodies ] Connectors l Mations Forces Elements l Design Exploration l
—e o of | & © oo | el [
C - & 8 ®o

Applied Forces || Flexible Connections | | Special Forces

FIGURA 35. DETALLE DEFINICION PAR RESISTENTE

Para aplicar el par resistente en el lugar adecuado, se selecciona el engranaje 4 como cuerpo
sobre el que éste actla, como localizacién se toma como valido el centro de la pareja de
engranajes, y finalmente, como direccion se selecciona un vector en este caso vertical en
direccion +Y. Como valor constante se introduce el valor calculado anteriormente en N-mm, es
decir, 287000 N-mm.

Una vez impuesto el movimiento y la resistencia del sistema, se procede a realizar la primera
simulacidn dinamica, siguiendo las siguientes indicaciones:

e Simulation > Run an Interactive Simulation
Mations ] Forces ] Elements ] Design Explaration ] Plugins | Machinery  Simulation

= B

Setup Simulate

FIGURA 36. DETALLE PUESTA EN MARCHA SIMULACION DINAMICA

Para poner en marcha la simulacion, en la ventana emergente del control de simulacién se
selecciona la opcion:

e Simulation Control > Perform initial conditions solution

o] AU b= ) B

FIGURA 37. DETALLE COMPROBACION DE CONDICIONES INICIALES

Si el sistema esta correctamente modelado y ensamblado entre si, y a su vez las condiciones de
operacion son adecuadas, las condiciones iniciales de simulacién seran validadas por el mddulo
de simulacidn. A continuacidn, se introducen las variables de simulacidén, que en este caso se
toman como validas las mostradas en la siguiente figura:
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|[EndTime  ~||4
| Steps ~||200

Sim. Type: Dynamic v

[v Start at equilibrium

[~ Reset before running

No Debug j

FIGURA 38. DETALLE PARAMETROS DE SIMULACION

Se procede ahora a realizar un primer analisis de resultados, de momento tan sdélo del par de
entrada del sistema para asi poder ajustar a posteriori en par de salida segun las pérdidas. Una
vez realizado este ajuste ya es posible analizar los resultados correspondientes a la transmisién
de velocidades y esfuerzos en engranajes y eje.

Para obtener la grafica de salida del par desarrollado en la entrada del sistema, se siguen las
siguientes indicaciones:

e Results > Postprocessor
e Request > REQ_SIMPLIFIED_ENG1_1 ENG2_1_SFORCE > Torque > Add Curves

De esta manera, adecuando los limites del eje vertical de la gréfica, se obtiene la siguiente
grafica de salida:

PROBLEMA_1

55000.0

[ —ENG1_1_ENG2 1ENGT_1_ENG2_1_SForce REQ_SIMPLIFIED_ENGT_1_ENG2_1_SForce Torqug

41250.0 1
£
=
5 275000
=
2

13750.0 1

0.0 | ! |
0.0 1.0 2.0 30 40

FIGURA 39. RESULTADO GRAFICO PAR DE ENTRADA 1

En esta misma grafica, mediante la opcidn Plot Tracking, se observan los valores numéricos:
Por tanto, se tiene que el par desarrollado a la entrada del sistema es:

Tentrada1= 30299,3939 Nmm # 29230 N-mm

Se tiene un par ligeramente superior al deseado, lo que significa que el sistema introduce
pérdidas mecdnicas. Por tanto, se procede a iterar sobre el par resistente a la salida a
introducir para que el par resistente a la entrada sea el deseado. Se concluye que el par
resistente a introducir a la salida es:

Tsalida perd = 276875 Nmm
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Con el que realizando analogamente el andlisis del par de entrada tras una nueva simulacion,
se tiene:

Tentrada2 = 29230,47 Nmm = 29230 Nmm
Por tanto, se sabe que en Adams el sistema disefiado introduce unas pérdidas del 3,65 %.

Andlisis de resultados — Postprocesador

Fijadas ya las condiciones de operaciéon adecuadas, mediante el uso del postprocesador de
simulacidn, se procede a realizar el analisis de resultados obtenidos y la comparativa con los
resultados obtenidos tanto analiticamente como mediante el uso de Autodesk Inventor.

Transmision de velocidades

En primer lugar, se procede a comprobar si la relacién de velocidades del sistema se realiza de
correctamente. Para ello, se comprobaradn las velocidades angulares de cada uno de los
engranajes del sistema. Los pasos a seguir son los siguientes:

Engranaje 1 (motor)

e Results > Postprocessor
e Request > REQ_SIMPLIFIED_ENG1 1 ENG2_ 1 SFORCE > Omega_Gear_1 > Add Curves

De esta manera, la grafica resultante es la siguiente:

PROBLEMA_1

-8818.5

1-{ —ENG1_1_ENG2_1.ENG1_1_ENG2_1_SForce REQ_SIMPLIFIED_ENG1_1_ENG2_1_SForce.Omega_Gear_1
8819.0

-8819.5 1

-8820.0

Angular Velocity (degfsec)

-8820.5 1

-8821.0 1

-8821.5 i ; .
0.0 10 20 30 40

FIGURA 40. VELOCIDAD ANGULAR ENGRANAJE MOTOR

Comprobéandose asi que la velocidad de giro del engranaje motor del sistema es de 8820 gr/s.

Eje + Engranaje2vy 3

Para comprobar si la transmisién de velocidades al eje en la primera pareja de engranajes se
realiza de manera adecuada, es vadlido comprobar tanto la velocidad angular del engranaje 2
como del engranaje 3, ambos acoplados al eje del sistema. Se procede de la siguiente manera:

e Results > Postprocessor
e Request > REQ_SIMPLIFIED_ENG1_1_ENG2_1_SFORCE > Omega_Gear_2 > Add Curves
e Request > REQ_SIMPLIFIED_ENG3_1 ENG4_1 SFORCE > Omega_Gear_1 > Add Curves
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La siguiente figura muestra que el valor de velocidad en el engranaje 2 es de 2814,89 gr/s, lo
gue demuestra que la transmision de velocidades se efectia de manera adecuada. La grafica
resultante es andloga a la obtenida si se estudia la velocidad angular del engranaje 3.

PROBLEMA 1
28200
| —ENG1_1_ENG2_1ENG1_1_ENG2_1_SForce REQ_SIMPLIFIED_ENG1_1_ENG2_1_SForce Omega_Gear_J
o
8 281751
)
2
=)
S 28150
o
=
B
3
g 28125
<
2810.0
0.0 1.0 2.0 30 40

FIGURA 41. VELOCIDAD ANGULAR EJE/JENGRANAJE 2Y 3
Engranaje 4 (salida)

Por ultimo, se comprueba la velocidad a la salida del sistema, la cual debe ser ain menor si el
funcionamiento del reductor de velocidades es adecuado. Los pasos a seguir en este caso son
los siguientes:

e Results > Postprocessor
e Request >REQ_SIMPLIFIED ENG3 1 ENG4_1 SFORCE > Omega_Gear_2 > Add Curves

PROBLEMA _1
8700
| | —ENG3_1_ENG4_1.ENG3_1_ENG4_1_SForce REQ_SIMPLIFIED_ENG3_1_ENG4_1_SForce Omega_Gear_J
=)
g 88001
)
[ih]
=
=
S 890.0-
o
=
&
=}
2 9000
<
9100 | ! !
00 10 20 30 40

FIGURA 42. VELOCIDAD ANGULAR ENGRANAIJE DE SALIDA

A la vista de los resultados graficos, se obtiene una velocidad de salida de 898,37 gr/s.
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Fuerzas actuantes en los engranajes

Engranajes1ly 2

A continuacidn, se procede a comprobar si las fuerzas transmitidas en las parejas de
engranajes son las esperadas. Para ello se utiliza también el postprocesador, y se grafican las
siguientes medidas sugeridas por el propio mdédulo:

e Results > Postprocessor

e Request > REQ_SIMPLIFIED_ENG1_1 ENG2_1_ SFORCE > Tangential_Force
e Request > REQ_SIMPLIFIED_ENG1_1 ENG2_1 SFORCE > Radial_Force

e Request > REQ_SIMPLIFIED_ENG1_1 ENG2_1_ SFORCE > Axial_Force

Numéricamente, los resultados obtenidos son:

e Tangential_Force=933,57 N = Fiang; = 928,02 N
e Radial_Force (Engranaje 1)=323,16 N = F,.o=321,24 N
e Axial_Force (Engranaje 1) =105 N = Fr,q; = 104,38 N

Cabe destacar que el postprocesador de Adams calcula los esfuerzos sobre el engranaje motor,
por lo que es necesario tener en cuenta la conversién de radial a axial y viceversa a la hora de
comparar los resultados con los esfuerzos en el segundo engranaje.

Engranajes3vy 4

Para la pareja de engranajes de salida, se procede de manera analoga, graficando las
siguientes medidas en el postprocesador:

e Results > Postprocessor

e Request > REQ_SIMPLIFIED_ENG3_1 ENG4_1 SFORCE > Tangential_Force
e Request>REQ_SIMPLIFIED_ENG3_1_ENG4_1_SFORCE > Radial_Force

e Request > REQ_SIMPLIFIED_ENG3_1_ENG4_1_SFORCE > Axial_Force

Los resultados graficos y numéricos obtenidos son los siguientes:

e Tangential_Force=2873,23 N = Fangs = 2907,79 N
e Radial_Force (Engranaje 3)=994,59 N = F,q3= 1006,35 N
e Axial_Force (Engranaje 3) =323,16 N = F.,3=327,05 N

Esfuerzos sobre el eje

En el caso de Adams, sera posible obtener todo tipo de esfuerzos a los que el eje estd
sometido en determinadas secciones, los cuales seran informacion suficiente para obtener los
diagramas de esfuerzos objeto de estudio.

Por tanto, en este caso de estudio se considera suficiente obtener los esfuerzos en el
rodamiento/seccién C, para que junto con los esfuerzos actuantes en las transmisiones,
trasladables a su vez al propio eje, sea sencillo obtener los diagramas de esfuerzos mediante
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las herramientas analiticas previamente descritas. Ademas, a partir de estos diagramas se
podrd obtener también la tensién alternante en el eje y el consecuente coeficiente de
seguridad del mismo en la seccidn objeto de estudio.

Para el rodamiento C, graficando las siguientes medidas en el postprocesador:

e Request >ROD_C>ROD_C_Bearing_Forces > Radial_x
e Request >ROD_C>ROD_C_Bearing_Forces > Radial_y

Por tanto, los resultados numéricos obtenidos son:

e Radial_y (Eje Y)=2601,98 N = R, = 2857,23 N
e Radial_x (Eje Z)=8994,14 N = R.,= 9230,68 N
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3.3. CASO DE ESTUDIO 2: DISENO DE RODAMIENTOS

ENUNCIADO DEL PROBLEMA

FIGURA 43. SISTEMA CASO DE ESTUDIO 2

Las condiciones de funcionamiento del reductor de la figura son las siguientes:
Eje de entrada:

e Velocidad del motor: @ent= 1470 rpm
e Potencia transmitida: P = 40 kW

Disposicion de elementos en el eje: L1=36 mm L= 96 mm
Engranajes conicos de dientes rectos:

e Numero de dientes: Zpiasn= 13 ud

e Didmetros primitivos medios (dm= (dext+ dint)/2) : dm pificn = 65 mMm

e Caracteristicas geométricas: Angulo de presién: @ = 20°
Semidngulo del cono: y=16°

Datos de lubricante:

Aceite ISO VG 220: Viscosidad a 40°C = 220 mm?/s Viscosidad a 100°C = 18,9 mm?/s

e Temperatura de trabajo: Tiab = 70°C
e Viscosidad a la temperatura de trabajo: v (70°C) = 51,5 mm?/s
e Factor de contaminacion: ne=0,2
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TABLA 12. DATOS CATALOGO RODAMIENTOS RODILLO SISTEMA

Factores de calculo

Capacidades de carga

ESCUELA TECNICA
SUPERIOR INGENIEROS
INDUSTRIALES VALENCIA

A 45 85 32 0,40 1,6 0,5 108 143 16,3 32004
B 45 100 | 38,25 | 0,35 1,7 0,9 140 170 20,4 | 32309
Se pide:

1. Calcular fuerzas equivalentes en los rodamientos de rodillos cénicos del sistema.

2. Calcular la vida en horas de los rodamientos Ay B, a la que fallarian un 0,2%.

3.3.1. RESOLUCION ANALITICA

Fuerzas equivalentes en los rodamientos

En primer lugar, es necesario calcular los esfuerzos en los engranajes, empezando por la

deduccidn del par torsor en el eje:

®ent= 1470 rpm = @¢je

En el pifidn, dispuesto sobre el eje, se tiene:

T = P/®eje = 40000/153,94 = 259,84 Nm

Semiangulo de cono: y = 16°

®eje (rad/s) = 1470

vueltas 2nrad 1 min

min

1 vuelta

60s

Fuerza tangencial: Frang=T / (dm picn/2) = 259,84 / (0,065/2) = 7995,20 N
Fuerza radial: Frag = Fiang - tan(®) - cos(y2) = 7995,20 - tan(20°) - cos(16°) = 2797,30 N
Fuerza axial: Fax= Fiang - tan(®) - sen(yz) = 1995,20 - tan(20°) - sen(16°) = 802,10 N

=153,94 rad/s

A continuacién, para calcular los esfuerzos a los que estan sometidos los rodamientos de

manera directa, se procede al cdlculo de las reacciones en las secciones correspondientes del

eje.
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Plano XY (vertical):

FIGURA 44. ESFUERZOS EN EL EJE PLANO XY

El calculo de la reaccién en B se aborda planteando el equilibrio de momentos con respecto a
la seccidn rodamiento A:

ZMA =0

TABLA 13. EQUILIBRIO DE MOMENTOS PLANO XY
Momentos en +Z Momentos en -Z
RBy . Lz Frad ° (Ll + LZ)

Fax ° (dm piﬁén/z)

d'“';ﬂ) 2797,3 - (0,036 + 0.096 )— 8021 - (M

Frad-(L1+L2)—Fax-( it )
n 0.0% =3574,73 N

By =

Para la reaccidn en A, basta con tener en cuenta que el sumatorio de fuerzas verticales debe
ser nulo.

Ray = Ray - Fraa = 3574,73 — 2797,30 = 777,44 N
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Plano XZ (horizontal):

FIGURA 45. ESFUERZOS EN EL EJE PLANO XZ

ZMA =0

TABLA 14. EQUILIBRIO DE MOMENTOS PLANO XZ
Momentos en +Y Momentos en -Y
RBz : LZ Ftang : (I-l + I—Z)

_Ftang- (L1+L2) _ 79952 (0,036 + 0,096 )

R
Bz L2 0,096

=10993,4N

Sumatorio de fuerzas verticales para el rodamiento A:
Ra:= Re; - Frang=10993,4 — 7995,2 = 2998,4 N
Las reacciones totales son:

Seccion A

Reaccién radial total: Feaa= [R%, + R, =/777,44% + 2998,40% =3097,40N

05 -FradA _ 0,5-30974
Ya - 1,6

Reaccion axial total: Faxa = = 967,9 N *(Contacto angular, en

direccion -X)

Seccion B

Reaccion radial total: Fna= |R%, + R, =./10993,402 + 3574,732 =11560 N

L . 0,5-FradB _ 0,5-11560 N
Reaccion axial total:  Fag= " ==, = 3400 N (Contacto angular, en direccién
B )

+X)
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Sin embargo, para las reacciones axiales, hay que calcular las resultantes globales sobre el eje:

Faxeje= Faxg - Fax— Faxa= o rradB ¢ - ‘”‘}'fﬂ = 3400 - 802,1 - 967,9 = 1630 N

Yp A

|
F
H= = =3 f.=—: =
L
'&r
X
FIGURA 46. ESFUERZOS AXIALES EN EL EJE
. . . 0,5 - FradB
Fuerza axial resultante en el rodamiento A:  Faxa= v, - Fax = 3400 — 802,1 = 2597,9 N
. . 0,5 - FradB
Fuerza axial resultante en el rodamiento A:  Faxg= Y—m =3400 N
B

*(En B, fuerza axial generada por su contacto angular)

Finalmente, ya hay datos suficientes para calcular las fuerzas equivalentes en los rodamientos
del sistema. Atendiendo a las siguientes consideraciones tedricas de los rodamientos de
rodillos conicos:

- Cuando Fa./Frd< e, el efecto de la fuerza axial se ignora de manera que Feq = Frad
- Cuando Fax/Frag> €, Feq=0.4 - Frag+ Y - Fax

Por tanto:
Fuerza equivalente en el rodamiento A
Faxa/Fraaa = 2597,9/3097,4= 0,839 > ex= 0,4 No se desprecia el esfuerzo axial
Feqa= 0,4 - Fraan+ Ya - Faxa = 0,4 - 3097,4 + 1,6 - 2597,9 =[ 5395,6 N |
Fuerza equivalente en el rodamiento B

Faxe/Fraas = 3400/11560 = 0,294 < es= 0,35 Esfuerzo axial despreciable

Fqu = Fradg =
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Cdlculo de la vida de los rodamientos

La expresidn de la vida real corregida de un rodamiento es:

L (vueltas) = a; - aso - 10° - (FL q
eq

a: (Factor de fiabilidad) =.0,12

£ray
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(Se cumple para los dos rodamientos. Ya que, segun el enunciado, se exige una fiabilidad del

99.8% o lo que es lo mismo, un fallo admisible del 0,2%).
Rodamiento A
Para el calculo de aiso (Factor de condiciones de trabajo), es necesario conocer antes:

- Fuerza equivalente: Feqa=5395,6 N
da+ Dy _ 45 + 85

- Didmetro medio: dma= S = = 65 mm
- Viscosidad a la temperatura de trabajo: v (70°C) = 51,5 mm?/s
4500 _ 4500

- Viscosidad relativa: via= = 14,56 mm?/s

Jdma-n V651470
- Relacién de viscosidades: « =v (70°C)/ via= 51,5/14,56 = 3,54

Pua 16300
ulA _ ’2'

A continuacion, se calcula el parametro: nc- = =
’ P Ne Feqa 5395,6

0,6042

Con éste ultimo y la relacion de viscosidades, se entra en la grafica siguiente:

k=05

FIGURA 47. FACTOR aiso PARA RODAMIENTOS DE RODILLOS

De esta manera se obtiene que el factor de condiciones de trabajo es: aisoa= 7,4
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Por tanto, para el rodamiento A y su calculo de vida se tiene:

108000, 1°
=395 6) 3 =1,9336 - 10'° vueltas

h _ L _19336-1010 _
L (horas)—weje(h) REPTYT T 219229 h

L (vueltas) = a; - aon - 10°+ (=2)4 =0,2- 7,4+ 10° - (
eqA

Rodamiento B

- Fuerza equivalente: Feqe=11560 N
dg+Dg _ 45 + 100
2 2
- Viscosidad a la temperatura de trabajo: v (70°C) = 51,5 mm?/s

4500 4500 )
Joopn V7zs 1a70 178 mm /s

- Relacién de viscosidades: « =v (70°C)/ vis=51,5/13,78 = 3,74

- Diametro medio: dms= =72,5mm

- Viscosidad relativa: vig=

Pup _ 20400 _
Feqg 11560

A continuacion, se calcula el parametro: - 0,353

Por tanto, entrando en la Grdfica 2.1 de manera andloga se obtiene:
aisoB= 2!83
La vida del rodamiento B sera:

10
TEe) =1,3853 - 10° vueltas

L (vueltas) = as * aios + 10° - (-2)9 = 0,12 - 2,83 - 10° - (
eqB

h _ L _13853-10° _
L (horas)-weie(h) =~ so1a70 - 15706 h
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3.3.2. RESOLUCION AUTODESK INVENTOR

Simulacion Dindmica

Una vez definido completamente el sistema mecanico (ver Anexo 6.1.2.), se procede a realizar
la simulacién dindmica, que andlogamente a lo visto en el primer caso de estudio, tan sélo se
utiliza para comprobar que la transmisién de velocidades es correcta segun el disefio seguido y
observar también el sistema completo en régimen de funcionamiento.

En la pestafia Entornos, se selecciona la opcidn Simulaciéon Dindmica. Una vez aqui, si se ha
realizado el ensamblaje de manera correcta, se observa en el menu de operaciones de la
izquierda dos grupos moviles: La rueda (engranaje biselado 2) y el conjunto que forman el
pifién, el eje y los rodamientos (grupo soldado). Por otra parte, también se pueden identificar
las Uniones Estdndar de Revolucion generadas automaticamente de dichos grupos maéviles con
el sistema fijo.

A continuacién, es necesario introducir de manera manual las uniones giratorias para definir
asi la transmisiéon de movimiento entre la rueda y el pifidn. Para ello, se introduce la unién
giratoria “Giro cono sobre cono”, seleccionando ambos componentes y siempre sobre sus
circunferencias primitivas.

Una vez en este punto, sélo queda definir el régimen de giro del sistema. En este caso se
conoce como dato la velocidad angular del Pifidn. Por tanto, se edita un movimiento impuesto
introduciendo el valor de la velocidad del enunciado en gr/s (8820.000 gr/s).

Por ultimo, en el simulador se adecuan los pardmetros de simulacién para que la simulacion se
visualice de manera correcta para el observador. Si se han hecho visibles los planos de origen
de cada uno de los componentes durante el modelado, resulta mas sencillo cerciorarse de que
el movimiento del sistema es correcto.

Por ultimo, se realiza la comprobacién de la transmisién de velocidades observando las
graficas de las velocidades de cada uno de los grupos moéviles en su unién de revolucion con el
sistema fijo. Para ello, se selecciona la opcién Grdfico de Salida de la barra de herramientas,
del entorno de Simulacién Dindmica.
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2% Simulacién dinamica - Grafico de salida de datos = = “
ZSEBE VRSB H B
| Problema de estudio 2 M Hora(s) B V(1] Revoludié... M V1] (Revolud... &
£ Uniones estandar =] s 00000 e e Tenann)
£ Revoludin: 1 (Fijo, Eny - = = M
|1 Posiciones
=+ Velocidades
= Rle|
-] Aceleraciones H . H : :
(1 Fuerza e [ [
(3 Momento
B--ﬂ Revoludidn:2 (Fijo, Gr H H H H H
[+~ Posiciones 6,000E+3 """"""""":r ------------------ E ------------------- 3"---------------"\:------------------1: ------------------
-] Velocidades : : | | |
L v : : ! ! !
[_] Aceleraciones A,000E43 |- O
[ Fuerza directriz : : : : :
-] Fuerza
-2 Momento : : . . .
@ Uniones giratorias e [ T [
(1] variables de usuario
17, Marcos de referenca : : : : :
“\a Trazos 0,000 [--oooomeemoeeoeees RRRERIIEEILEERLY ARRRRRLLLTLELITLED R L L e
:‘Q Exportar a CEF : : : : :
2000E+3 [-oooomeeoeeoeos - ------------------ ------------------- - ------------------
0 0,5 1 1,5 2 2,5 3
< > Hora (s)

FIGURA 48. RESULTADOS GRAFICOS TRANSMISION DE VELOCIDADES

En este caso, se puede observar que se tiene la velocidad fijada en el pifién de 8820 gr/s para
todo el grupo. La velocidad de la rueda segun la transmisién de movimiento es correcta:

- Velocidad de la Rueda (engranaje biselado 2): 2548 gr/s

Andlisis de resultados — Design Accelerator

En este segundo caso de estudio, Design Accelerator se utiliza para analizar los rodamientos
del sistema. Se selecciona, por tanto, dentro del generador de componentes de dichos
rodamientos, la pestaiia de Cdlculo.

Rodamiento A

En el formulario de Cdlculo de los rodamientos, con la finalidad de fijar las condiciones en las
que operan dichos componentes se introducen los parametros de funcionamiento: carga
radial, carga axial y velocidad de giro. En este caso, las cargas en los rodamientos se podrian
calcular mediante un analisis del eje del sistema andlogo al del caso de estudio 1, pero debido
a que el objeto de este problema es el estudio aislado de los rodamientos, se introducen las
cargas calculadas previamente de manera analitica.

Por otra parte, también es necesario introducir ciertos datos de catdlogo para definir
completamente el rodamiento utilizado antes de realizar los calculos pertinentes, como son:

- Tasa de carga dindmica y estatica: C=108000 N C,=143000 N

- Factores de cargaradialy axial: Y=1,6 X=0,4

- Valor limite F,/F: e=0,4

- Factor de carga axial estatica: ¥,=0,8

- Fiabilidad requerida: 99% = 99,8% (la mayor aproximacién posible dentro de las
opciones disponibles)

- Temperatura de trabajo: 70°C

- Tipo de lubricacién: Aceite
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El resto de valores, no conocidos y fuera del alcance del estudio, mantienen su valor por
defecto. Se pulsa la opcién Calcular, obteniendo asi los resultados deseados.

Generador de rodamientos n
B pisefo | fo Calculo 2
Tipo de claulo de resistencia Propiedades del rodamiento A | Resultades «
Comprobar caleulo v Angulo de abrazamiento nominal o | 1gr Lip 248894 h
C 108000 N | .
argas 4 :

g Tasa de carga dindmica bsica c L s
Carga radial F, | 3097,1N > Tasa de carga estética basica Co | 143000N 2 L 7245 su
Carga aial F, [2597,9N > Factor de carga radial dindmica % [Odsu >[04su 3 g, 46,17223 su
Velocidad n | 1470 rpm > Factor de carga axial dinmica ¥ | L6su >|16su 3 [Pz 33,63807 W

Frmin oN
Valor limite Fa/Fr e | 0A40su bl
- 0 S|P 3097N
<] su
£ Factor de carga radial estdtica Xo B [
z Factor de carga axial estitica Yo | 085U 1P 0,000 su
=
8 Exponente para determinar vida ti b | 3333335 a 0,3350
= o b f, 1,00su
=) Vel. limite ] Li 3 |
g ‘el. limite para lubric. con grasa nLimy | 0 rpm " 1470 rpm
Vel. limite para lubric. con aceite nLimy | 0 rpm EI . 1470 rpm
Célcuio de vida it de rodamiento P 1470 m
o e e Rodamiento
Méto iculo ANSI/AFEMA 5-1990 (ISO 281-1950) D
étodo de clado ANSL/ « ) o 85,000 mm
ol 00h Vida (il requerida Lreq | 10000R 2 |d 45,000 mm
i i 98 5u 3, B 32,000 mm
e e err 51 Fiabiided requerida Rreq v
Mo hay mensajes disponibles.
«
£ £
] Calor T =

FIGURA 49. RESULTADOS DESIGN ACCELERATOR RODAMIENTO A

En la comparacion de resultados, para ver si el disefio y el andlisis que aborda este problema
es correcto, basta con fijarse Unicamente en la carga dinamica equivalente (P) y en el rango de
vida basico (Lo).

e Carga dinamica equivalente: P=5395 N = Feq4=5395,6 N
e Rango de vida basico: Lio=246894 h

Para transformar este valor obtenido en la vida real, se multiplica por los factores a; y aiso
obtenidos de manera analitica:

L=a:-aso- L1o=0,12-7,4 - 246894 =219242 h= L"=219229 h
Rodamiento B

Para estudiar el Rodamiento B, se tienen en cuenta tanto sus diferentes condiciones de carga,
como sus diferentes datos de catalogo. En el formulario de cdlculo de este componente se
introducen los siguientes parametros:

- Tasa de carga dindmica y estatica: C=140000N C,=170000 N

- Factores de carga radial y axial: Y = 0 X = 1 (Influencia Unica de la carga radial,
atendiendo a los calculos analiticos e independiente de los datos de catdlogo)

- Valor limite F,/F;: €= 0,35

- Factor de carga axial estatica: ¥,=0,9

- Fiabilidad requerida: 99% = 99,8% (la mayor aproximacién posible dentro de las
opciones disponibles)

- Temperatura de trabajo: 70°C

- Tipo de lubricacién: Aceite
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Tipo de calculo de resistenda Propiedades del rodamiento <«
|Comprobar céloulo v‘ Angulo de abrazamiento nominal o | 18gr Lig 46249 h

[ 15396 h
Cargas Tasa de carga dindmica basica c | 140000N 3 Lo 07950
Carga radial F, | 11560N > | Tasade carga estdtica bésica Cp | 170000N L. 1358 50
Carga axial Fg Factor de carga radial dinamica X lsu 30 Isp 14,70588 su
velocidad n | 1470 rpm > Factor de carga axial dindmica ¥ osu 3 [P 72,07071W
F, onN
Walor limite FafFr e 0,35su 3 mn
E o o o
N o u
g Factor de carga radial estatica Xg o s n
= Factor de carga axial estitica Y | 085U Tk, 0,000'su
|
% Exponente para determinar vida atil p 3,33333su ay 0,335u
ke i - f 1,00su
&
g vel, limite para lubric. con grasa nLim; | 0 rpm 3 n 170
Vel. limite para lubric. con acsite nLim; | 0 rpm 2 o 1470 rpm
Calculo de vida it de rodamiento Mmax 1470 rpm
| Método de calcul fento
- v
Método de clculo ANSI/AFEMA 9-1990 (IS0 281-1990) 5 190,000 men
[ 00h Vida (it requerida Lreg | 10000h 2 d 45,000 mm
99 su 3 B 38,250 mm
e et o i  Gam 5l Fiabilidad requerida Rreg
Mo hay mensajes disponibles.
«
£

| cdaar

| [Cncwr | [ e | 5]

FIGURA 50. RESULTADOS DESIGN ACCELERATOR RODAMIENTO B

Los resultados para el Rodamiento B son:

e Carga dinamica equivalente: P=11560 N = F.qs= 11560 N
e Rango de vida basico: Lio=46249 h

ESCUELA TECNICA
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INDUSTRIALES VALENCIA

Para transformar el valor obtenido en la vida real, se multiplica por los factores a; y aiso

obtenidos de manera analitica:

L=a1-aiso- L10=0,12 - 2,83 - 46249 = 15706 h =~ L" = 15680 h

58



Faxst

UNIVERSITAT "f} ESCUELA TECNICA

ESTUDIO COMPARATIVO DE METODOLOGIAS 3
POLITECNICA 4 SUPERIOR INGENIEROS

EN EL DISENO DE ELEMENTOS DE MAQUINAS

F

DE VALENCIA “*A INDUSTRIALES VALENCIA

3.3.3. RESOLUCION MSC ADAMS

Simulacion dindmica

Con el sistema del segundo caso de estudio totalmente modelado y ensamblado de acuerdo al
enunciado del problema (ver Anexo 6.1.2.), se procede a la puesta en funcionamiento del
mismo.

En primer lugar, es necesario introducir la velocidad angular correspondiente en el engranaje
motor del sistema, en este caso, se toma como tal la rueda de la pareja de engranajes. Para
ello, se sigue el procedimiento siguiente:

e Motions > Joint Motions > Rotational Joint Motion (Applicable to Revolute or
Cylindrical Joint).

Se selecciona la rueda y se introducen las caracteristicas del movimiento impuesto.
e MOTION_1 > Modify > Function (time) = 2548d*time

A continuacion, se introduce el par resistente en el pifidn tal que el sistema transmita la
potencia que determina el enunciado. En este caso, al tener una sola transmisidn, no se
tendran en cuenta las pérdidas. Por tanto, se introduce el par resistente en el pifidn de la
siguiente manera:

e Forces > Applied Forces > Create a Torque (Single Component) Applied Force > Body
Fixed/Pick Feature/Constant.

Se selecciona en primer lugar el pifidn como cuerpo sobre el que actia dicho par, y como
localizacién se considera valido el centro de la pareja de engranajes. Finalmente, como
direccidn se tomara +X.

Una vez impuesto el movimiento y la resistencia del sistema, se lleva a cabo la primera
simulacién dindmica, siguiendo un procedimiento analogo al descrito en el caso de estudio
anterior. Si la simulacién se ha configurado correctamente, durante la misma se observa que el
sistema funciona correctamente.

Andlisis de Resultados - Postprocesador

Una vez validada la primera simulacién dinamica, se procede a realizar un primer analisis de
resultados mediante el postprocesador de la simulacién.

Transmision de velocidades

En primer lugar, se comprueba si la transmisidon de velocidades del sistema es correcta. Para
ello, se comprueban las velocidades angulares de la rueda y del pifidn:

e Results > Postprocessor
e Request > REQ_SIMPLIFIED_PINON_1_RUEDA_1_SFORCE > Omega_Gear_1 > Add
Curves
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e Request > REQ_SIMPLIFIED_PINON_1_ RUEDA_1_SFORCE > Omega_Gear_2 > Add
Curves

Se grafican ambas velocidades y se puede observar cémo se tienen los siguientes resultados
numeéricos, siendo éstos constantes en el tiempo:

Wpinen = 8820 gr/s
Wryeda =2548 gr/s

PROBLEMA_2
12000.0

ON_1_] _1.PINCN_1_RUECA_1_S T_PINGMN_1_RUEDA_1_STorce Omega_Gesr_
— —PINON_1_RUEDA_1 PINON_{_RUEDCA_1_SForce REQ_SIMPLIFIEC_PINON_1_RUEDA_1_SForce Omega_Gear

T750.0 4

3500.0

Angular Velocity (degisec)

0.0
-750.0 4

-5000.0

0.0 1.IU 2?0 3?0 4.0
FIGURA 51. RESULTADOS TRANSMISION DE VELOCIDADES

Fuerzas actuantes en los engranajes

A continuacion, se comprueban las fuerzas de contacto en la pareja de engranajes. Para ello,
mediante el uso del postprocesador, se grafican las siguientes medidas sugeridas por el propio
modulo:

e Results > Postprocessor

e Request > REQ_SIMPLIFIED_ENG1_1 ENG2_1 SFORCE > Tangential_Force
e Request>REQ_SIMPLIFIED_ENG1_1 ENG2_1_SFORCE > Radial_Force

e Request > REQ_SIMPLIFIED_ENG1_1 ENG2_1_SFORCE > Axial_Force

A la vista de los resultados graficos, los valores numéricos obtenidos son:

- Tangential_Force = 8045,37 N = Fi;ng = 7995,2 N
- Radial_Force (Piiion) = 2814,84 N = F.,4=2797,3 N
- Axial_Force (Rueda) = 807,14 N = F.x= 802,1 N
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Fuerza equivalente en los rodamientos

Para comprobar las fuerzas actuantes sobre los rodamientos, se grafican las siguientes
medidas sugeridas por el postprocesador:

e Results > Postprocessor

e Request > ROD_A Bearing_Forces > Radial_x
e Request >ROD_A Bearing_Forces > Radial_y
e Request > ROD_A_Bearing_Forces > Axial

e Request > ROD_B_Bearing_Forces > Radial_x
e Request > ROD_B_Bearing_Forces > Radial_y
e Request >ROD_B_Bearing_Forces > Axial

Los resultados obtenidos se muestran a continuacién:
Rodamiento A

- Radial_x=2619,66 N = F,, = 2998,2 N

- Radial_y =689,70 N = F,,=777,437 N

- Axial =3853,74 N # F,,= 2597,9 N

- Force_Mag = 4710,58 N # Feq= 5395,6 N

Rodamiento B

- Radial_x=10664,84 N = F, = 10993,4 N
- Radial_y =3557,88 N = F,,=3574,73 N

- Axial =3046,61 N = F,,=3400 N

- Force_Mag =11648,14 N = F,= 11560 N

El calculo de la vida de los rodamientos para una probabilidad de fallo determinada que ofrece
el mddulo Adams Machinery, no se ha llevado a cabo debido a que el método de célculo que
utiliza (ISO/TS 16271) tiene en cuenta mas variables de operacion que el método analitico (ISO
281) con el que se pretende realizar la comparacién. Concretamente, el calculo que realiza
Adams no estd limitado a una fuerza externa, sino que también considera la influencia de los
momentos, asi como la holgura y la precarga de los propios rodamientos, por lo que para cada
grado de libertad se especifica tanto una carga, como un desplazamiento y una rotacién.

Por tanto, en este segundo caso de estudio se considera suficiente obtener los esfuerzos sobre
cada uno de los rodamientos, ya que a partir de este punto resulta sencillo calcular la vida de
los rodamientos de manera analitica segun la norma ISO 281.
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3.4. CASO DE STUDIO 3: DISENO DE TRANSMISIONES

ENUNCIADO DEL PROBLEMA

Un compresor de 85 kW estd accionado mediante un motor de combustién, cuya velocidad es
de 2137 rpm.

FIGURA 52. SISTEMA GENERICO ENGRANAJES RECTOS CASO DE ESTUDIO 3

El sistema aislado de transmisidn a estudiar, es del tipo:
Eje de entrada:

e Velocidad del motor: @ent= 2137 rpm
e Potencia transmitida: P = 85 kW

Datos de disefio de la transmision:

e Numero de dientes:

- Pifdén:Z;=19 ud

- Rueda: Z, =58 ud
e Caracteristicas geométricas:
Anchura: b =50 mm

Dientes rectos: g = 0°

Angulo de presién: ® = 20°

Distancia entre centros: Dc = 154 mm

e Caracteristicas del material: Acero endurecido por induccion:

- Sgp(Tensidn normal maxima admisible) = 742 N/mm?

- Spp (Tensién de contacto méxima admisible) = 1372 N/mm?
e (alidad 1.5.0.6

Montaje:
e Sin ajuste ni rodaje posterior, pifidén tallado en el eje (Ys = 1)
Se pide:

1. Calcular coeficientes de seguridad de la transmision, a fallo superficial y a flexion.
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3.4.1. RESOLUCION ANALITICA

En primer lugar, en todo cdlculo de disefio de transmisiones, es necesario obtener una serie de
datos geométricos y de funcionamiento del sistema.

Relacidn de transmision:

i=2,/2,=58/19 = 3,053

Mdédulo:
d1=21-m dz=22'm
_d1+d2 _ Z1+Z; . _ 19+58 . _ D2 _ 154-2 _
D = 2 2 =z m m_zl+zz_19+58_ﬂ
di=19:-4=76 mm d>=58:4=232 mm

Velocidad circunferencial:

vueltas 2nrad 1 min
@ent (rad/s) = 2137 " Tvaeln 60s - 223,786 rad/s
Veire= % + @en = 57 + 223,786 = 8,504 m/s

Fuerza tangencial:
Ftang = P/Vcirc = 85000/8,504 = 9995,296 N
1. Célculo de los coeficientes de seguridad.

Coeficiente de seguridad a fallo superficial:

Siendo:
Xu (Coeficiente de seguridad a fallo superficial) = (S:—P) 2
H
F -
ou (Tension superficial resultante) = Zy - Zg- Z¢ - Zp - ﬁ : # *VKa - Ky - Kyp - Kpg
.

Basando el procedimiento en dichas ecuaciones, a continuacidn es necesario obtener todos los
factores de los que depende la tensién superficial.

- Coeficiente geométrico Zy:

2 2
Zy= \/sen(CD)-cos @) \/S€n(20)-cos 20) - 2,495

Coeficiente eldstico Zg : E = 2,06 - 10° N/mm?

1 1
Ze= 12 12 = “1-032 1-032 =189,812 (N/mmz)l/2
m(—% E ) T (2,06~105 2,06-105

63



UNIVERSITAT
POLITECNICA
DE VALENCIA

ESTUDIO COMPARATIVO DE METODOLOGIAS
EN EL DISENO DE ELEMENTOS DE MAQUINAS

- Coeficiente de conduccion Z.:y1=y2=1 (Para dientes normales)

4 -4
3

Zg=

Donde se puede expresar la relacidon de conduccién como:

1 z,* z,*
€= s | \/% -sen(@) + y1 2+ Zy -y + \/% -sen(@)2 + y2+Z; -y,

+ (—%)-sen(d))]:

fam [ \/1792 -sen(20)% + 12 +19 + \/5782 -sen(20)% + 1% + 58
+ (—1‘”258 ) - sen(20) |
€,=1,66
Por tanto:
z= [~—=0,883

- Coeficiente de dngulo de hélice Zg :

1 1

Zﬂ: Jecos (B) - Jcos (0) =

- Coeficiente de aplicacion Ka :

[

Se emplean los valores de la siguiente tabla:

TABLA 15. COEFICIENTES DE APLICACION SEGUN CONDICIONES DE FUNCIONAMIENTO DEL SISTEMA

Caracteristicas de la maquina arrastrada

C teristicas de |
ara’c er.'ls ea8 'e - . Choques Choques Choques
maquina motriz Uniforme .
ligeros moderados fuertes
Uniforme 1,00 1,25 1,50 1,75
Choques ligeros 1,10 1,35 1,60 1,85
Choques moderados 1,25 1,50 1,75 2,00
Choques fuertes 1,50 1,75 2,00 2,25 o mayor

La maquina motriz del sistema de estudio, es un motor de combustién interna policilindrico,
por lo que dentro de los ejemplos de maquinas motrices tabulados (ver Tabla 6. Clasificacion

Mdquinas Motrices):

Motor de combustién interna de varios cilindros: Choques moderados
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Por otra parte, la maquina arrastrada es un compresor de 4 cilindros, por tanto (ver Tabla 7.
Clasificacion Mdquinas Arrastradas):

Compresores policilindricos: Choques ligeros

El coeficiente de aplicacion del sistema es:
Ka=1,5
- Coeficiente dindmico Ky : Para calidad I.S.0. 6

K1 ) . Yeire 7 “Ks - i2
Fang T 21 Ty T3 14 12
b

Kv=1+(
Ka

Donde:

K1 (Coeficiente en funcion de la calidad del tallado) se obtiene de los valores tabulados:

TABLA 16. VALORES COEFICIENTE EN FUNCION DE LA CALIDAD DEL TALLADO

Qiso 10 9 8 7 6 5 4 3
Kirectos 76,6 52,8 39,1 26,8 14,9 7,5 3,9 2,1

Para Q|so =6: K1 = 14,9

K, para dientes rectos: K, = 0,0193

Ks depende de la relacién Verc 21 | 12
3 100 1+i2
Veire' L1 f i2 8504 19 3,0532 _
100 1+i2 ~ 100 1+3,0532 1,535 m/s
si YareZi, | B 65 m/s
100 1+i2 )
Veire' 21 i2 8,504 - 19 3,0532
=-0. . et . + = - . . + =
Ks=-0.357 - ( = 5 ) +2,071=-0,357 - ( = o5 ) *2071
1,5228
Por tanto, el coeficiente dindmico sera:
14,9 8,504- 19 3,0532
Kv=1+ ( W + 0,0193) . 100 -1,5228 - m =1,161

0.05
- Coeficiente de distribucion de carga longitudinal en estudio de presion superficial Kup :

La expresién de dicho coeficiente es Kuyg = Hi + H, - b+ Hs - (di) 2
1
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Para un indice de calidad I.S.0. 6, sin ajuste posterior (ajuste A) y diente de acero endurecido,
entrando en la tabla siguiente:

TABLA 17. VALORES COEFICIENTE DE DISTRIBUCION DE CARGA LONGITUDINAL

De ado 0 endurecido ACeros end eCIAC

Qiso Ajuste H: H, Hs H; H, Hs
5 a 1,135 2,3-10* 0,18 1,09 1,99 - 10* 0,26
5 b,c 1,10 1,15 - 10* 0,18 1,05 1,0-10* 0,26
6 a 1,15 3,0-10* 0,18 1,09 3,3-10* 0,26
6 b,c 1,11 1,5-10* 0,18 1,05 1,6 -10* 0,26
7 a 1,17 4,7 -10* 0,18
7 b,c 1,12 2,3-10* 0,18 i ) i
8 a 1,23 6,1-10* 0,18
8 b,c 1,15 3,1-10* 0,18 i ) i

Por tanto, una vez obtenidos los coeficientes intermedios
Hi1=1,09 H,=3,3-10* Hs=0,26
Kup = 1,09 +3,3-10%- b +0,26 - (52) = 1,219

- Coeficiente de distribucion de carga transversal Kug, :

Ftang' Ka

e 2 100 N/mm para comprobar la posibilidad del

Primero se comprueba la restriccion

método simplificado.

9995,296- 1.5

En este caso: =299,86 N/mm > 100 N/mm

Por lo tanto se toma que para el indice de calidad I.5.0.6  Kue=1

Una vez calculados todos los coeficientes necesarios, la tension superficial resultante es:

9995,296 3,053+1
76-50 3,053

-y/1,5-1,161-1,219 - 1 =1138,54 MPa

ou = 2,495 189,812 0,883 - 1- J

Siendo, por ultimo, el coeficiente de seguridad superficial:

1372

= 2_
H= (1138,54) 14521
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Coeficiente de seguridad a flexién:

En este caso, las expresiones son:

Xk (Coeficiente de seguridad a flexién) = iﬂ

or (Tension superficial resultante) =

F

Ftan

b'ngl'YFa'Ys'Ysa'Yﬁ'KA'KV'KFB'KFa

Coeficiente de forma Y :
Para 18<Z,<400  Ye.=38,18-7Z,%%+2,11
Teniendo Z;=19 Yra=38,18-19%%+ 2,11 =2,97
Coeficiente de concentracion de tensiones en la base del diente Ys, :
Para1l8<7Z,<430  Ysa=0,96 +0,54 - log(Z,)
Teniendo Z;=19 Ysa=0,96 + 0,54 - log(19) = 1,65
Coeficiente de inclinacion Yp:
Para dientes rectos: Yg=1

Coeficiente de conduccion Ye:

0,75

€

)=0,25+ (22 =0,7

Ye=0,25+( e

Coeficiente de distribucion de carga longitudinal en estudio de flexion Kep :

1

Kes= Kug™  Siendo Nf= ————
BT 1+%+(%)2

Donde h es la altura del diente: h=2,25-m=9 mm

1
=————=0,8248
9 9 7

T4+5+(Gp)?
Por tanto, se tiene:
Kep=1,21998%8= 1,177

Coeficiente de distribucion de carga transversal Kgq, :

Este coeficiente coincide para los estudios a presidn superficial y a flexion
Kre = Ko = l
Calculados anteriormente:

Ka=15 Kv=1,161

67



£ray

UNIVERSITAT  ¢* = % ESCUELA TECNICA
| POLITECNICA F‘”‘g SUPERIOR INGENIEROS
DE V/.\LENCI A ; INDUSTRIALES VALENCIA

ESTUDIO COMPARATIVO DE METODOLOGIAS
EN EL DISENO DE ELEMENTOS DE MAQUINAS

Por tanto, en este caso de estudio, la presidn superficial resultante toma el valor de:

o, = 2995296
F™ 7504

-2,97-0,7-165-1-1,5-1,161-1,177-1 = 351,4 MPa

Para terminar, el coeficiente de seguridad a flexion es:

_Srp _ 742
Xp=F == 52,1115
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3.4.2. RESOLUCION AUTODESK INVENTOR

Este caso de estudio se centra en el diseno de la transmisién, por lo que no es necesario
modelar un sistema reductor de velocidad completo, sino que se procede limitando el disefio a
una transmisién de engranajes rectos aislada (ver Anexo 6.1.3.), atendiendo a los parametros
que define el enunciado del problema.

Simulacion Dindmica

Ya en el entorno de Simulacion Dindmica, se pueden observar los diferentes grupos moviles:
engranaje 1 y 2; Asi como sus Uniones estdndar de Revolucion generadas de manera
automatica con el sistema fijo.

A continuacién se introduce de manera manual la unién giratoria para definir la transmision de
movimiento entre el pifidn y la rueda. Para ello, se introduce la unién giratoria “Giro cilindro
sobre cilindro”, seleccionando el cilindro de revolucién de cada uno de los componentes y
accionando la opcidn 1restriccion: giratoria.

Modificar union
Giro: dilindro sobre dlindro 2C
o
Componente 1 Componente 2
[y 1/ ciindro I3 2| cilindro
% 1| Origen % 2 | Origen
Be1| L | Eex B2l [F | Eex
@ Aceptar Cancelar Aplicar

FIGURA 53. DETALLE GENERACION UNION ENGRANAJES RECTOS

Sélo queda definir el régimen de giro del sistema. En este caso se conoce la velocidad de giro
del engranaje 1. Para ello, se modifican sus propiedades y se edita un movimiento impuesto
con la velocidad del enunciado en gr/s, en este caso 12822,000 gr/s.

Adecuando los parametros de simulacién (3 segundos y 500 imagenes), ya se puede realizar la
simulacidn dindmica de la transmision. Generando un grafico de salida de la velocidad de giro
de ambos componentes se puede comprobar que la transmisién de movimiento es adecuada y
se mantiene constante, tal y como se muestra en la siguiente figura:
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124 Simulacién dinamica - Grafico de salida de datos - oIlEN|
LoelgdB~EdVRsER |E B
{2 Problema de estudio 3 :‘g Hora (s) W V[1] Revoluds... [ V[1] Revoludd... ~
g menes e | .
= »g Revolucidn: 1 {Fijc
I:I Posiciones
-] velocidades
LE vy s S —
\ (-] Aceleraciones ! ! ! ! !
[-[_7] Fuerza directr
-] Fuerza 1,000E+4
[e: D Momento
=t Q Revolucidn: 2 {Fijc
g 7,500E+3
I:I Posiciones
BI:I Velodidades
- VI 5,000E+3
-] Aceleraciones,
[E: I:I Fuerza
-0 Momento 2,500E+3
[j---_Ol Uniones giratorias
-] variables de usuario
1. Marcos de referenda 0000
-~"\a Trazos
-p2l] Exportar 2 CEF -2,500E+3
-5,000E+43 :
1] 0,5 1 L5 2 2,5 3
F > Hora (s)

FIGURA 54. RESULTADOS TRANSMISION DE VELOCIDADES

Se puede observar que en el engranaje 1 se tiene la velocidad fijada de manera manual de
12822 gr/s. La transmision de movimiento a la rueda es correcta y su velocidad es:

- Velocidad del engranaje 2: 4200,31 gr/s

Andlisis de resultados — Design Accelerator

En este tercer y ultimo caso de estudio, el médulo Design Accelerator se utiliza para calcular
ciertos parametros de disefio de transmisiones, como son los coeficientes de seguridad de la
transmisiéon objeto de estudio. Se busca obtener resultados tanto a fallo superficial como a

flexion.

En primer lugar, se selecciona dentro del generador de componentes de uno de los engranajes,
la pestafia de Cdlculo. En este formulario se empieza por introducir los datos de
funcionamiento conocidos en el enunciado del problema, como son: la potencia del sistema, la
velocidad del Engranaje 1y los limites de fatiga por plegado y por contacto.
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#F Disefio fg Calalo
Método de cilculo de resistencia

150 6336:1995
Cargas

Potencia
Veloddad
Par de torsidn

Eficada

Valores de material

Engranaje 1 [ |Material de usuario
Engranaje 2 [ |Material de usuario
Limite de fatiga por plegado

Limite de fatiga por contacto

Mddulo de elastiddad

Coeficiente de Poisson

Tratamiento térmico

Vida requerida

SFiim
SHiim
E
T

Engranaje 1

85 kw >
2137 rpm >
379,827Nm
n | 0,980 su
742 MPa >
1372 MPa >
206000 MPa >
0,300 su >
2su >
Ly, |10000h
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Engranaje 2
83,300 kw
700,05 rpm
1136,282Nm

>

742 MPa
1372 MPa
206000 MPa
0,300 su

Wl W W

2su

Precisidn

FIGURA 55. DETALLE DEFINICION DATOS DE FUNCIONAMIENTO Y CALORES DE MATERIAL

A continuacion, se introducen los coeficientes intermedios que intervienen en el cdlculo de los

coeficientes de seguridad. Para ello, en el presente formulario se pulsa la opcién Factores. En

la ventana emergente se selecciona la casilla de la esquina inferior izquierda, que permitira al

usuario modificar los factores de disefio segun las especificaciones del problema.

En este punto, tan sélo falta modificar uno por uno dichos factores, introduciendo los

resultados obtenidos mediante el procedimiento analitico. Cabe destacar que el mddulo

Design Accelerator ofrece la opcidon de modificar también una serie de factores que en este

caso no son objeto de estudio. A dichos factores, se les da el valor 1 para asi anular su

influencia sobre el calculo final.

Las siguientes figuras muestran el formulario de factores de disefio ya modificados:

Factores de carga adicional

Factor de aplicacion

Factor dinamico

Factor de carga de cara
Factor de carga transversal

Factor de sobrecarga Gnica

Ky
KHE
Kha

Contacto Plegado
Ky | L,500su >
1,1615u >| 1,161su >
1,219 su >| 1,177su >
1,000 su ¥ | 1,000 =u >
Kag | 1,000 su >

FIGURA 56. DETALLE MODIFICACION FACTORES DE DISENO DE CARGA ADICIONAL
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Factores de contacto
Engranaje 1 Engranaje 2

Factor de zona Zy | 2,495su >
Factor de coefidente de contacto Z; | 0,883su >
Factor de contacto de par Unico de dientes Zg | 1.000 su > || 1,000 su
Factor de vida Gti Zy | 1,000 su > || 1,000 su
Factor de lubricante Zy |1su >
Factor de rugosidad Zg | 1,000 su >
Factor de velocidad Z, | 1.000 su >
Factor de dngulo de hélice Zg | 1,000su >
Factor de tamafio Zy | 1,000 su > || 1,000 su
Factor de endurecimiento por deformacion en frio Zy | 1,000 su >

DE VALENCIA

FIGURA 57. DETALLE MODIFICACION FACTORES DE DISENO DE CONTACTO

Factores de plegado

Factor de forma Yga | 257050 »| 2,970 50

Factor de correccion de tension Ygy | 165050 > || 1,650 50

Factor de dientes con muescas rectific, Ygag | LO00SU > || 1,000 su

Factor de dngulo de hélice Yp | 1000su >

Factor de coefidente de contacto Y, | 0,700lsu >

Factor de carga alterna Yy | 1,0005u » || 1,000 su >
Factor de teanologia de producddn Yo | 1,000 su > || 1,000 su >
Factor de vida Ot Yy | 1,000 50 > || 1,000 su >
Factor de sensibiidad de muesca ¥z | 1.000 su > || 1.000 su >
Factor de tamafio Yy | 1,000 su » || 1,000 su »
Factor de superficie de raiz de diente Yg | 1,000 su >

FIGURA 58. DETALLE MODIFICACION DE FACTORES DE DISENO DE PLEGADO

A continuacidn, se procede a Calcular. En un primer andlisis de resultados se puede observar
que el disefio de la transmisidn es correcto.

Resultados
Fs 9995,445 N
Fr 3638,045 M
Fs 0,000 M
Fn 10636,932 M
W 8,504 mps
Mgy 17025,173 rpm

FIGURA 59. RESULTADOS ESFUERZOS TRANSMISION

F:=9995,446 N = Fisng = P/vcirc = 85000/8,504 = 9995,296 N

v = 8,504 mps = Veirc = % . Dent = % . 223,786 = 8,504 m/s
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Analizando ahora los resultados obtenidos para coeficientes de seguridad objeto del problema
se tiene (se obvian los resultados del estudio en estatico que indican un supuesto fallo en el

disefio):
Engranaje 1
S5y 1,205 su
Sg 2,112 50
SHex 0,836 su
Sps 3,279 su
Engranaje 2
S 1,205 su
S5e 2,112 su
SHas 0,836 su
Ska 5,279 50

FIGURA 60. RESULTADOS COEFICIENTES DE SEGURIDAD

Su (coeficiente de seguridad contra corrosion) = 1,205 = X,,= 1,4521

Se = 2,112 (coeficiente de seguridad contra rotura de diente) = Xg=2,1115

Cabe destacar que se observa una ligera desviacién en el coeficiente a fallo superficial o contra
corrosidn, pero siendo mas restrictivo el calculado por el médulo Design Accelerator, se le
atribuye a la simplificacién que el calculo analitico significa y a la posibilidad de que Autodesk
Inventor utilice distintos algoritmos de calculo, en este caso contemplando otro tipo de
variables de funcionamiento.
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3.4.3. RESOLUCION MSC ADAMS

Por lo que respecta a la resolucién de este caso de estudio mediante MSC Adams, no se ha
llevado a cabo ya que el médulo Adams Machinery no ofrece de manera directa la opcidon de
modificar los factores de disefio de las transmisiones con la finalidad de poder estudiar la
seguridad frente al fallo de las mismas en las condiciones de funcionamiento que fija en
enunciado de este problema.

No obstante, cabe la posibilidad de definir funciones internas de manera que éstas sirvan
como algoritmo de célculo de cada uno de los coeficientes de seguridad perseguidos, lo que se
ha considerado fuera del alcance del presente proyecto. Por tanto, la definicién de dichas
funciones, calculando cada uno de los factores de disefio en funcién de los resultados
obtenidos tras la simulaciéon dindmica del sistema mecanico, y la posterior obtencidn de los
coeficientes de seguridad de los rodamientos, se ha identificado como una linea de posibles
desarrollos futuros.

En definitiva, la generacién de funciones internas en Adams para la resolucién de problemas
de disefio de elementos de maquinas, posibilitaria la resolucién de este tipo de problemas
centrados en el disefio de transmisiones, y en general, se trata de una posibilidad de aumentar
el nivel de detalle en el estudio de sistemas mecanicos mediante esta herramienta.
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4. COMPARATIVA DE RESULTADOS Y CONCLUSIONES

A continuacidn, se muestran las tablas resumen que recogen los resultados obtenidos para

cada caso de estudio, tanto mediante Autodesk Inventor como mediante MSC Adams,

tomando como punto de referencia los obtenidos mediante el calculo analitico:

4.1. RESULTADOS CASO DE ESTUDIO 1: ANALISIS DE ESFUERZOS EN EL EJE

TABLA 18. TABLA RESUMEN COMPARACION DE RESULTADOS CASO DE ESTUDIO 1

Parametro (ud) ACLELCE MSE Calculo Analitico Comparacion
Inventor Adams
Transmision de velocidades
@cje (rpm) 469,15 469,15 469,149 =
Oeng salida (rPM) 149,73 149,73 149,128 =
Esfuerzos en los engranajes
P (kW) 2,41 : 250 .
T(N:m) 89,763 89,96 91,60 =
Ftang2 (N) 921,042 933,57 928,02 =
Frad2 (N) 101,924 105 104,38 =
Fax2 (N) 319,362 323,16 321,24 =
Fiangs (N) 2.885,933 2.873,23 2.907,79 =
Fradz (N) 1.000,667 994,59 1.006,35 =
Faxs (N) 319,362 323,16 327,05 =
Esfuerzos en el eje
Rey (N) 2.869,549 2601,98 2857,23 =
Rc: (N) 9.161,294 8994,14 9.230,68 =
Ma: (N-m) 10,1297 - 10,30 =
Mc: (N-m) -97,9995 - -97,75 =
Magy (N-m) -115,43 - -116,31 =
Mcy (N-m) -267,716 - 269,74 =
Mc (N-m) 285,089 - 286,91 =
Seguridad en el eje
6. (MPa) 68,501 - 68,162 =
X = Se/Cred 4,4643 - 4,49 =

(*Las celdas no completadas en caso de la resolucion mediante Adams, se pueden calcular de manera directa mediante métodos

analiticos a partir de los esfuerzos si obtenidos)

4.2. RESULTADOS CASO DE ESTUDIO 2: DISENO DE RODAMIENTOS

TABLA 19. TABLA RESUMEN COMPARACION DE RESULTADOS AUTODESK INVENTOR CASO 2

Parametro (ud) Autodesk Calculo Analitico Comparacion
Inventor

Rodamiento A

Feqa(N) 5395 4710,58 5395,6 =

L" (horas) 219242 - 219229 =
Rodamiento B

Feqs (N) 11560 11648,14 11560 =

L" (horas) 15706 - 15680 =
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4.3. RESULTADOS CASO DE ESTUDIO 3: DISENO DE TRANSMISIONES

TABLA 20. TABLA RESUMEN COMPARACION DE RESULTADOS AUTODESK INVENTOR CASO 3

Parametro (ud) Autodesk Inventor \ Calculo Analitico Comparacion
Parametros de disefio
Ftang (N) 9.995,446 9.995,296 =
v (m/s) 8,504 8,504 =
Seguridad de la Transmision
Xu 1,205 1,4521 =
Xk 2,112 2,1115 =

4.4. CONCLUSIONES

Tras completar la resolucién de los casos de estudio objeto el presente proyecto mediante las
3 metodologias planteadas y realizar el estudio comparativo de resultados finales, cabe
destacar que se ha conseguido obtener resultados bastante similares, siempre realizando
procesos de resoluciéon y analisis andlogos en la mayor medida posible.

En primer lugar, por lo que respecta a la resolucién mediante Autodesk Inventor, cabe
destacar que el modelado de los sistemas ha sido necesario acometerlo de manera manual
mediante el uso de restricciones, ya que siendo una herramienta potente de disefio CAD con
multiples funcionalidades, de esta manera se han evitado problemas asociados al ensamblaje
automatico que ofrece la generacidon de componentes mediante Design Accelerator.

Ademas, en esta metodologia se le ha restado peso al entorno de simulacién dinamica, ya que
su Unica funcionalidad ha sido cerciorarse de que el sistema estaba correctamente
ensamblado y comprobar los resultados de la transmisiéon de velocidades en el mismo. Sin
embargo, el médulo Design Accelerator ha resultado de mucha utilidad como herramienta de
calculo. Ademas de posibilitar el disefio de elementos de maquinas de manera guiada, su
opcion de calculo permite introducir numerosos parametros que permiten obtener
practicamente los mismos resultados que los obtenidos mediante la resolucién analitica.

En definitiva, Autodesk Inventor y su modulo interno Design Accelerator, permiten agilizar en
gran medida el trabajo de calculo en problemas de disefio de elementos de maquinas.
Teniendo presente el desarrollo analitico del problema e introduciendo los datos adecuados,
se han conseguido los resultados perseguidos con elevada fidelidad, por lo que se considera
una herramienta valida para el analisis de este tipo de sistemas.

Por otra parte, con respecto a la resolucién mediante MSC Adams, el desarrollo de los casos
de estudio si que se ha centrado en la simulacién dindmica de los sistemas, y en el uso del
postprocesador de la misma. El modelado del sistema se ha llevado a cabo de manera
simplificada mediante el entorno de diseifio de Adams y de acuerdo a los mismos patrones de
disefo seguidos en el resto de resoluciones (medidas y dimensiones y del sistema).

En esta metodologia, cabe destacar el papel del médulo Machinery, que permite la generacion
de elementos de maquinas de manera asistida y con la posibilidad de definir un gran nimero
de caracteristicas de disefio. Ademas, tras la generacién de componentes, define de manera
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automatica una serie de medidas para facilitar el posterior andlisis de resultados en el
postprocesador de la simulacién.

La definicién transmisiones por engranajes y rodamientos se ha podido realizar
adecuadamente, sin embargo, la resolucién del tercer caso de estudio con esta herramienta se
no se ha llevado a cabo ya que el mdédulo Machinery no ofrece la opcién de modificar los
factores de disefio de las transmisiones para poder estudiar asi la seguridad frente al fallo de
las mismas en unas determinadas condiciones de funcionamiento. Cabe la posibilidad de
definir funciones internas que sirvan como algoritmo de cdlculo de los coeficientes de
seguridad perseguidos, pero se ha considerado que este desarrollo queda fuera del alcance del
presente proyecto.

Tras modelar y ensamblar el sistema de manera adecuada, y por ultimo, realizar la simulaciéon
dindmica del mismo, con la finalidad de poder validar todos y cada uno de los resultados
considerados, se ha limitado el analisis de los resultados obtenidos a los esfuerzos a los que
estan sometidos los sistemas en los diferentes componentes que los integran, para a partir de
este punto completar la resolucién de los casos de manera analitica. Cabe destacar también,
gue el analisis final del sistema que realiza el postprocesador de Adams, abarca de manera
holgada el alcance de resolucion que se ha pretendido para cada caso de estudio en el
presente proyecto, lo que ha podido provocar ligeras discrepancias en los resultados obtenidos
tomando como referencia el cdlculo analitico.

En el primer caso de estudio, se limitd la resolucion con Adams a la obtencién de las fuerzas
en las transmisiones por engranajes y los esfuerzos en la seccidn sobre la cual se pretende
obtener el coeficiente de seguridad. Por otra parte, en el segundo caso de estudio, el cual se
centra en el disefio de rodamientos, se ha conseguido obtener los esfuerzos a los que esta
sometido cada rodamiento del sistema tras la puesta en marcha del mismo. Sin embargo, no
se ha acometido el posterior cdlculo de vida de los mismos, ya que como se ha explicado
anteriormente, Adams utiliza un método de cdlculo que tiene en cuenta mas variables de
operacion que el método analitico tomado como base en la comparativa, por lo que no se
llegaria a los mismos resultados.

Por tanto, se puede afirmar que este segundo software, es una herramienta muy valida para la
resolucidon de este tipo de problemas de disefio de elementos de maquinas, mediante la
simulacion dindmica de sistemas mecanicos, destacando la funcionalidad de su médulo interno
Machinery.

En definitiva, se considera que se ha alcanzado el objetivo del presente proyecto, demostrando
y detallando la funcionalidad de ambas metodologias y su aptitud para la resolucidon de
problemas en el estudio y disefio de elementos de maquinas.
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5. PRESUPUESTO

Con la finalidad de evaluar la utilizacidon de las distintas herramientas de disefio de elementos

de maquinas desde el punto de vista econdmico, se ha realizado un presupuesto teniendo en

cuenta los costes asociados a la realizacién del estudio completo. Para ello, se tienen en

cuenta las horas de trabajo de personal técnico que se han invertido para realizar dicho

estudio, el coste mensual de los programas utilizados y el coste de amortizacidén de los equipos

informaticos en los que se han ejecutado los mismos.

Para llevar a cabo el Estudio Comparativo de Metodologias en el Disefio de Elementos de
Mdquinas han sido necesarios 6 meses de dedicacidn. En las siguientes tablas se muestra de
manera detallada el gasto imputado al desarrollo del presente proyecto:

TABLA 21. DESGLOSE IMPUTACION DE COSTES

Concepto Cantidad Importe
Honora.rlos Ingeniero 6 meses 1.800,00 €/mes
Industrial
Licencia software
Autodesk Inventor 1 afio 2.060,00 €/afo
2014
Licencia software o o
Adams 2017 1 afio 1.941,63 €/afo
Amortizacién Equipos 6 meses 55,50 €/mes
TABLA 22. PRESUPUESTO AUTODESK INVENTOR TABLA 23. PRESUPUESTO MSC ADAMS
Concepto Cantidad Importe Concepto Cantidad Importe
Honorarios Honorarios
Ingeniero 3 meses 5.400,00 € Ingeniero 3 meses 5.400,00 €
Industrial Industrial
Licencia software Licencia
Autodesk 1 afio 2.060,00 € software MSC 1 afio 1.941,63 €
Inventor 2014 Adams 2017
Amortizacion 3meses | 166,50 € Amortizacion | 3 s | 166,50 €
Equipos Equipos
Base Imponible | 7.626,50 € Base Imponible | 7.508,13 €
Importe 21% IVA | 1.601,57 € Importe 21% IVA | 1.576,71 €
Total | 9.228,07 € Total | 9.084,84 €
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6.1. MODELADO SIMPLIFICADO DE SISTEMAS EN CAD 3D

Como ya se ha mencionado anteriormente, para la resolucién de los casos de estudio
mediante las herramientas Autodesk Inventor y MSC Adams, es necesario el modelado
completo del sistema. En este proceso de modelado, toma un papel importante el uso de los
maddulos Design Accelerator (Inventor) y Machinery (Adams), ya que posibilitan la generacion
de manera asistida de los distintos elementos de maquinas.

6.1.1. MODELADO CASO DE ESTUDIO 1

Autodesk Inventor — Design Accelerator

En primer lugar, se disefian los engranajes 1 y 2. En el menu Disefio se selecciona la opcidn
Engranajes Biselados.

e @ Rodamiento

¥ Correas trapezoidales ~

Engranaje
recto @ Chaveta

de potencia ¥

e
‘—r\/ry‘ Engranaje recto

N7 Engranaje helicoidal

. ‘Q} Engranaje biselado
.~ ki

FIGURA 61. DETALLE CREACION ENGRANAIJES CONICOS

En la siguiente ventana emergente, aparece el generador de componentes, donde se procede
al disefio de dichos engranajes, introduciendo datos de enunciado y otros deducidos a partir
de éstos.

Generador de componentes de engranajes biselados

& Disefio | f Calculo

Atributos comunes Z 5
Coeficiente de engranaje ~ Anchura de cara Angulo de presién Angulo de hélice

3,1333su ‘ 23,000 mm > 20,0000 gr v Oar > %
Mddulo Angulo de eje Guia de correcciones unitarias

4,698 mm v || 90,0000 gr > Usuario v Vista preliminar...
Engranajel Engranaje2

Componente . 5 Cara cilindrica Sin modelo Y. Cara cilindrica
Nimero de dientes Nimero de dientes

155 5|\ R 7 plano 47su > Aq| Plano
Correccién unitaria Correccién unitaria

0,0000 su > -0,0000 su
Desplazamiento tangendial Desplazamiento tangendial

0,0000 su > -0,0000 su

FIGURA 62. DETALLE GENERACION DE COMPONENTES ENGRANAJES 1Y 2
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Concretamente, se introducen los siguientes pardmetros de disefo:

e Numero de dientes: Z;=15ud Z,=47 ud
e Angulo de presién: @ =20°
e Angulo de hélice: B =0° (Dientes rectos)
e Anchuradecara: b=23mm

(Se mantiene la anchura de cara por defecto siempre que sea un valor razonable, ya que el
enunciado no proporciona datos al respecto)

Para introducir el médulo de los engranajes, es necesario realizar un calculo previo; Debido a
gue mientras en el enunciado del caso de estudio los didmetros medios estan definidos en la
seccion media del cono del engranaje, Inventor utiliza el didmetro exterior para el calculo del
modulo y el posterior disefio del componente.

Por tanto, se procede a calcular el diametro exterior mediante las ecuaciones de conicidad:

D—dp

c(conicidad) = 2 - tg (y (semiangulo de cono) = 2 - tg (18°) = 0,6498 =
D=(c:L)+dmn=(0,6498-11,5)+ 63 =70,47 mm
Médulo: m=70,47/15 = 4,698 mm

Una vez introducidos los parametros necesarios, para obtener sélo el engranaje 1, se mantiene
activa la opcidn Componente en éste, mientras que en el engranaje 2 se selecciona la opcidn
Sin modelo.

A continuacién, se deselecciona la opcidn Fijo para asi poder fijarlo manualmente en el espacio
como convenga para el posterior disefio del sistema completo (desactivada esta opcion para el
primer componente, queda desactivada para todos los elementos que disefiemos a posteriori).

<) Repetir Deshacer

ré Copiar ctri+¢
7 Suprimir componente de Design Accelerator
Afiadir a nueva carpeta

Seleccién >
@ Aislar

£ Deshacer Aislar

Sustituir

"‘g Desplazamiento libre v
%7 Rotacién libre G
Componente »
o, Mostrar reladones

Medir »
Crear nota

Estructura de la lista de materiales »
Visibilidad de glifo iMate

[CAw)
Flexible

+ Activado

Conjunto de contactos
Desactivar

B Lista de materiales...

I

FIGURA 63. DETALLE LIBERACION COMPONENTE
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Cuando ya se tiene el componente disefiado, para facilitar las operaciones de ensamblaje con

el resto del sistema, se hacen visibles sus cuerpos de superficie, sus planos, ejes y puntos de

origen.

Este procedimiento se debe seguir sistematicamente cada vez que se disefie un componente.

Para ello, se siguen los siguientes pasos:

- En el menu de la parte izquierda se pulsa con el botén derecho en el componente

correspondiente, se elige la opcién Edicion y en el apartado Cuerpos de superficie se

activa la Visibilidad.

- Enel apartado Origen se hacen visibles todos los elementos que aparecen.

== & Engranajes biselados: 1

[ |Relaciones

[%|Representaciones

# [_|Origen

= @ Engranaje biselado1:1
[+ [i iMates

— [, Cuerpos sdlidos(1)

B § Engranajes biselados: 1

B P‘m Cuerpos de superficie(1) B D Bl cnes

- (A -

:[’: \'/_‘ . o~ Repetir Restriccidn &+ [§z| Representaciones
— T Vista: e

S & [ ori
B CJoriger  Medr » e [%g_en
B~ & Punto Crear nota [j][::PI . EF Repetir Restriccon
& [FPlano | o Translicdo lj-‘ Planl Seleccion »
- g Cuerpl  Exportar objeto B ;'1' 1% Deshacer Aislar
i 2o — [Z]Eje>

&y Punto | Visibiidad e Nuevo boceto
~ @ Plano ( Expandir todos los hijos ,:l Eie 35 4 Mostrar relaciones
[ i=!Bocetc  Contraer hijos 9 CJ : Medir »
B} <" Punto Buscar en ventana  FIN = ol
- FlLoft ® - - (fJEngrana Crear nota
1 : Propiedades |2 EN. lacié
[+~ o Circulz ivelacic , Mshiidad,
- 4 Boceto . Ierffs_de Lk _“JM Alustar tamafio L

FIGURA 64. DETALLE VISIBILIDAD CUERPOS DE SUPERFICIE

Ya definido completamente el Engranaje 1, se fija en el espacio mediante el uso de
restricciones. Las restricciones necesarias seran:

- Restriccién de Coincidencia 1: Entre la cara posterior del Engranaje 1 y el plano XZ
general.
- Restriccién de Coincidencia 2: Entre el eje Z del Engranaje 1y el eje Z general.

A continuacién, de manera andloga se introduce el Engranaje 2. Esta vez se activa la opcién Sin
modelo para el Engranaje 1 y no para el 2. Este nuevo componente, ademas de fijarlo en el
espacio de manera adecuada, se acopla al Engranaje 1 para generar la transmisidon deseada.

La definicion en el espacio y el ensamblaje entre engranajes se efectia mediante las siguientes
restricciones:

- Restriccion de Angulo: Entre la cara posterior del Engranaje 2 y el plano YZ general
(0,00 gr).
- Restriccién de Coincidencia: Entre centros de origen de los Engranajes 1y 2.
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También es necesario generar la restriccion de movimiento entre los engranajes, mediante las
restricciones:

- Restriccidon de movimiento Rotacidn: Entre los conos de revolucion de los Engranajes 1
y 2, como soluciéon se selecciona la opcién Retroceso, y como relacién, la relaciéon de
transmision i = 3,1333.

El primer sistema parcial queda totalmente definido, tanto su ensamblaje como su transmision

de movimiento:

FIGURA 65. DETALLE PAREJA DE ENGRANAIJES 1Y 2 MODELADO

A continuacidn, es necesario realizar el agujero en el Engranaje 2 en el que se aloja el eje del
sistema. Para ello, en la pestafia Modelo 3D se elige la opcion Crear boceto 2D, seleccionando
como plano de trabajo la cara posterior del Engranaje 2. En este boceto se realiza una
circunferencia centrada de 40 mm de diametro.

FIGURA 66. DETALLE BOCETO PERFORACION ENGRANAIJE 2
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A continuacién se selecciona la opcidon Extrusion. En este caso se realiza una extrusion de corte

con el diametro de boceto realizado anteriormente, y una profundidad suficiente para que el
agujero sea pasante.

| Forma 2 \ Mas
e Extension
B pen il

i Sclidos :}irrpm » >
SACT T
& Igualar forma

Aceptar I Cancelar

FIGURA 67. DETALLE EXTRUSION PERFORACION ENGRANAJE 2

En este punto, se procede a disefiar el eje del sistema reductor. En la pestafia Disefio se
selecciona la opcidén Eje. En este caso aparece la ventana del generador de componentes de
eje. Debido a que en el enunciado del caso de estudio no estan especificados todos y cada uno
de los datos geométricos necesarios para disefiar el eje, en este formulario se introducen
datos aproximados por tramos para disefiar un eje que se adecle a nuestro sistema final.

Generador de componentes de eje A
& Disefio | f Calulo | s Graficos Ed a
Posicién »
R BB 4 e inico, orientadion Coindidencia
Secciones
Secciones v e T, =
i Y == 4 | B4 B i <0 70
E =5 5= Cilindro 50 x 10
I & 1 #® ciindo35x70
)|
¥ =¥,
@ | cancelar | [>>]

FIGURA 68. DETALLE GENERADOR DE COMPONENTES DE EJE

El eje consta de un primer tramo de 40x70 mm, un segundo tramo corto de 50x10 mm y un
ultimo tramo con didametro definido en el enunciado de 35x70 mm. Todos ellos se definen de
manera estandar, cilindricos y sin ninguna operacion en las uniones entre tramos.
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FIGURA 69. DETALLE EJE MODELADO

Una vez modelado el eje del sistema de manera aislada, se procede a ensamblarlo con la
transmisién generada anteriormente, en este caso mediante el acople con el Engranaje 2. El
ensamblaje se realiza de nuevo mediante restricciones. También se busca mediante éstas
definir que el eje y el engranaje giren de manera solidaria.

Las restricciones a definir entre ambos componentes son:

- Restriccién de Coincidencia 1: Entre el eje X del Eje reductor y el eje Z del Engranaje 2.

- Restriccién de Coincidencia 2: Entre la seccidon saliente izquierda del tramo de
didmetro de 50 mm del Eje reductor, y la cara posterior del Engranaje 2.

- Restriccion de Angulo (giro solidario): Entre el plano de origen XZ del Eje y el plano de
origen XZ del Engranaje 2 (0,00 gr).

De esta manera, el eje queda totalmente ensamblado a la transmision de engranajes 1y 2.

Por ultimo, se procede a disefar los engranajes 3 y 4, a ensamblarlos al eje y a definir la
transmisién de todo el movimiento en el sistema mediante giros solidarios.

De manera andloga a la primera transmisidn, ya que los pardmetros de disefio no varian, se
genera el Engranaje 3. Este componente se acopla al eje como ya se hizo con el Engranaje 2.
Para ello, se crea un boceto 2D en la cara posterior del Engranaje 3 y una extrusién de corte
que defina el agujero en el cual se acopla el eje.

El ensamblaje y el giro solidario entre el Engranaje 3 y el Eje reductor se realiza mediante las
siguientes restricciones:

- Restriccién de Coincidencia 1: Entre el eje Z del Engranaje 3 y el eje X del Eje reductor.

- Restriccién de Coincidencia 2: Entre la cara delantera no cortada del Engranaje 3 y la
cara correspondiente del Eje reductor.

- Restricciéon de Angulo (giro solidario): Entre el plano de origen XZ del Engranaje 3 y el
plano de origen XZ del Eje reductor.

Por ultimo, el Engranaje 4 se genera de manera andloga al Engranaje 2 y se ensambla al
engranaje 3 como se hizo anteriormente en la primera transmisién, mediante restricciones de
ensamblaje y movimiento.
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FIGURA 70. SISTEMA COMPLETO EJE + TRANSMISIONES MODELADO

En este punto, solo queda definir los rodamientos del sistema. Para comenzar su disefio y su
ensamblaje con el eje del sistema, se pulsa la opcidn Rodamientos de la pestafia Disefio de la
barra de herramientas.

En primer lugar, se genera el rodamiento situado en la seccién C. En la ventana emergente del
generador de componentes, se define en primer lugar el tipo de rodamiento. En este caso, se
trata de un Rodamiento de bolas con contacto angular. En la biblioteca disponible se
selecciona concretamente el tipo Rolling bearing GB/T 292-2007 Type 70000AC.

P

Morma Categoria | Rodamientos de bolas con contacto angular w |
[_ .

A £ £ B8

Rodamientos de bolas Rol bearlnu GB/T Roliing bearing GB/T Rolling bearing GB/T
con contacto angular 292-2007 Type 570000 292-2007 Type 70000B

F0000AC

Rolling bearing GB/T Rolling bearing GB/T Rolling bearing GB/T  Bearing GB/T 232-2007
292-2007 Type B... 292-2007 Type B...  292-2007 Type 70000C Type IN

Rolling bearings - Angular contact ball bearings - Boundary dimensions

FIGURA 71. DETALLE SELECCION MODELO DE RODAMIENTO

Atendiendo a los parametros geométricos del enunciado, tan sélo es posible introducir los
limites de seleccidn en lo que respecta al diametro interior (d=35 mm). El resto de parametros,
(didmetro exterior y anchura) se seleccionan de manera arbitraria dentro de las opciones
posibles, siempre respetando los drdenes de magnitud de las medidas del sistema completo
(D=80 mm, b=21 mm).
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Generador de rodamientos n
B pisefio | £5 céiao fo
‘g Rolling bearing GB/T 252-2007 Type F0000AC W
Desde Hasta

% Cara diindrica @ Desde Hasta
% - — |35 > 35 >
i Plano inicial
Desde Hasta

.@. Voltear > >
Rodamiento selecdonado: Rolling bearing GB/T 292-2007 Type 70000AC (46307) //
Designacidn Didmetro exterior Diametro interior Anchura

45107 62,000 mm 35,000 mm 14,000 mm

46207 72,000 mm 35,000 mm 17,000 mm

%6307 ___l80,000mm _____l35000mm ____[21000mm |
46407 100,000 mm 35,000 mm 25,000 mm

¥ ¥
@ Aceptar Cancelar

FIGURA 72. DETALLE SELECCION PARAMETROS GEOMETRICOS RODAMIENTO

A continuacidn se ubica el rodamiento en la seccidn adecuada del eje, en este caso la seccién
C. Para ello, se selecciona como cara cilindrica el tramo de didmetro de 35 mm y como plano
inicial la seccidn saliente derecha del tramo corto de diametro 50 mm. Una vez fijado en esta
ubicacidn, se puede cambiar la direccién y orientacion como convenga, para asi situarlo como
especifica el esquema del enunciado del problema.

En el rodamiento situado en la seccidn E, se genera de manera analoga en el formulario del
Generador de componentes, tanto con respecto al tipo de rodamiento como a especificaciones
geométricas. Por otra parte, para ubicarlo de manera adecuada, se selecciona como cara
cilindrica el tramo del eje de didmetro 35 mm y como plano inicial la seccidn exterior derecha
de este mismo tramo, modificando a posteriori la direccidn y orientacién segin convenga.

Los Rodamientos C y E, quedan entonces totalmente ensamblados al eje del sistema sin
necesidad de fijar restricciones de manera manual, las especificaciones de localizacién a la
hora de generar el componente lo acopla y lo ensambla de manera automatica.

Cabe destacar que en este problema no se aborda en ningin momento calculos del disefio de
estos componentes en concreto sino que su estudio se realiza mas adelante en el segundo
problema.

De esta manera, ya se tiene el sistema mecanico reductor de velocidad del caso de estudio
modelado y ensamblado entre si, tal y como se muestra en la siguiente figura:
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FIGURA 73. SISTEMA COMPLETO EJE + TRANSMISIONES + RODAMIENTOS MODELADO CASO DE ESTUDIO 1 (AUTODESK
INVENTOR)

90



T

ESCUELA TECNICA
SUPERIOR INGENIEROS
INDUSTRIALES VALENCIA

UNIVERSITAT
POLITECNICA
DE VALENCIA

ESTUDIO COMPARATIVO DE METODOLOGIAS
EN EL DISENO DE ELEMENTOS DE MAQUINAS

MSC Adams — Machinery

En primer lugar se acomete el modelado de la pareja de engranajes 1y 2, para ello se utiliza el

modulo Adams Machinery:

e Machinery > Create a gear pair

Bodies | Connectors | Motions I Forces | Elements I Design Exploration I Plugins ~ Machinery  Simulation I Results
= @® =3
® & € o i . O
© ® & @ - &
Gear Belt Chain Bearing Cable IMotor Cam

FIGURA 74. DETALLE CREACION PAREJA DE ENGRANAJES

A continuacién, en el menu emergente de creaciéon de parejas de engranajes, se definen
especificaciones como el tipo de transmision, el método de cdlculo, la geometria o los
materiales. Para ello se siguen los siguientes pasos de acuerdo a las siguientes figuras:

e Type > Bevel

* Create Gear Pair X
Step 1 0f 6
{ Type L] Method L Geometry } J
GeoarType [ -

Bevel gears are normally used when the axes of the shafts intersect. Their pitch surfaces
are cones, with their cone axes matching the two shaft rotation axes. Although bevel gears are often
made for an angle of 90-degrees between shafts they can be designed for almost any angle.

FIGURA 75. DETALLE DEFINICION TIPO DE ENGRANAIJES

e Method > Simplified

o Mo ear pa >
Step 2 of 6
{ Type L] Method L] Geometry } J
Method | simplified -

This method calculates the gear forces and backlash between the gear pair analytically. It is useful
when -friction is neglected. The contact force calculation is fast because of its analytical approach.

FIGURA 76. DETALLE METODO DE CALCULO ENGRANAIJES

e Geometry: Se introducen manualmente los datos geométricos que proporciona el
enunciado, asi como los datos de orientacién (Axis of Rotation) y posicionamiento (Center
Location) necesarios para situar la pareja de engranajes en la posicidon y localizacién
deseadas. La ventana emergente con los datos a introducir es la siguiente:
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Step 3 of 6
‘ Method ® Geometry ® ’
Pressure Angle Izu_u Mean Spiral Angle Io_o Center Location Iu_[], 0.0, 0.0
GEAR1 GEAR2
Name I ENG1 Name ENG2

& New ¢ Existing

Axis of Rotation

& New  Existing

[Glooal Y ~|[180.0,90.0,180.1 | Axis of Rotation

Outer Trans. Module jld—.GE

No. of Teeth |15— No. of Teeth I:J,?—
Face Width 25 4 Face Width 254

Back cone distance l(]n— Back cone distance l(]n—
Pitch Angle 18.0 Pitch Angle [220
Pitch Apex l(]n— Pitch Apex l(]n—
Bore Radius Ioo— Bore Radius Igoo—
Hand of Helix ©LH CRH Hand of Helix [CtH G RH

IOuterTrans. Module j|4_53

|0rientation jl 180.0,90.0, 0.0

ESCUELA TECNICA
SUPERIOR INGENIEROS
INDUSTRIALES VALENCIA

Geometry Settings:

T | e | < Back Mext > Close

FIGURA 77. DETALLE DEFINICION GEOMETRICA PAREJA DE ENGRANAJES 1Y 2

Profile points | 10 Layers |5

e Material: En este caso se mantienen los datos por defecto que ofrece el médulo del
programa, ya que variar las caracteristicas del material de los engranajes no es objeto
del presente caso de estudio.

e Connection > Gear 1-2 > Type rotational > Body PROBLEMA 1.ground.

) Modify gear pair

Step 5 of 6

Connection ®

Comieior] b |

‘ Material ®

GEART | GEAR? |

Type I Rotational j

Body | PROBLEMA_1 ground

FIGURA 78. DETALLE CONEXION ENGRANAJES
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FIGURA 79. PAREJA DE ENGRANAJES 1Y 2 MODELADA

A continuacion, se modela el eje reductor del sistema. Este proceso se lleva a cabo modelando
cada tramo del eje de diferentes dimensiones por separado y fijdndolos a un mismo cuerpo
solido a posteriori. Para ello se procede de la siguiente manera:

e Bodies > Solids > RigidBody: Cylinder

En el menu emergente se introducen los valores de longitud y radio, se localizan en el lugar
deseado del area de trabajo, y ademas, se asocian a un mismo cuerpo (Add to Part). En este
apartado se han unificado criterios y se han utilizado datos analogos a los introducidos en la
resolucidn con Inventor con la finalidad de obtener resultados comparables con mayor
rigurosidad. Por tanto, las caracteristicas geométricas a introducir son las siguientes:

Tramo D =40 mm

e Length=70 mm
e Radius =20 mm

Tramo D =50 mm (Add top art > Tramo ¢40 mm)

e Length=10mm
e Radius=25mm

Tramo D = 35 mm (Add top art > Tramo 40 mm + Tramo ¢50 mm)

e Length=70 mm
e Radius=17,5mm
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Una vez definidos cada uno de los tramos del eje y ensamblados entre si, con las herramientas
de movimiento de cuerpos que ofrece Adams, se coloca el eje completo de acuerdo a la
representacién del sistema completo del enunciado del presente caso de estudio. La siguiente
figura muestra el resultado tras localizar los cuerpos adecuadamente:

FIGURA 80. PAREJA DE ENGRANAJES 1Y 2 + EJE MODELADO

Por ultimo, se crea el par rigido que acopla el eje con el engranaje 2. Para ello se procede de la
siguiente manera:

e ENG2_1 > Modify > Connection > Type: Fixed > Body: Eje

Una vez generado y ensamblado el eje reductor del sistema, tan solo queda modelar la pareja
de engranajes de salida. Para ello se procede de manera andloga a la creacion de los
engranajes 1y 2. En este caso varia los datos introducidos en la ventana emergente Geometry,
en la que se introducen los datos geométricos correspondientes a esta pareja de engranajes,
asi como la localizacién y orientacién adecuada. Por tanto, los datos a introducir se muestran
en la siguiente figura:
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e é’

T

' Modify gear pair X

Geomety .
Center Location -114.0, 0.0, 0.0

Axis of Rotation

Mo. of Teeth
Face Width
Back cone distance
Pitch Angle
Pitch Apex
Bore Radius

Hand of Helix

Step 3 of 6
4 Method °
Pressure Angle (200
GEAR1
Name ENG3_1

 MNew f Existing

Mean Spiral Angle |00

‘ Orientation j‘ 90.0, 90.0, 0.0 || Axis of Rotation

—

254

0.0

18.0

e
00

#H C RH

Geometry Settings:

2|

Outer Trans. Module j|4_598

GEAR2

Name ENG4_1

& New f Existing

>

Mo. of Teeth AT

Face Width 254

Back cone distance ’007
Pitch Angle T2.0

Pitch Apex 0.0

Bore Radius 0.0

Hand of Helix C LH & RH

Quter Trans. Module j‘4_598

Profile points

10

Layers

5

< Back Next =

|Orienlatiun j| 0.0,90.0, 00

Close

|

FIGURA 81. DETALLE DEFINICION GEOMETRICA PAREJA DE ENGRANAJES 3 Y 4
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Introducidos ya los datos que definen a esta pareja de engranajes de manera adecuada, para
finalizar el ensamblaje del sistema se realiza la conexidn rigida entre el engranaje 3 y el eje,
mientras el engranaje 4 permanece con un par de revolucion con la barra fija del sistema. Para

ello se procede de la siguiente manera:

e Connection > Gear 1 > Type: Fixed > Body: Eje

e Connection > Gear 2 > Type: Rotational > Body: PROBLEMA_1.ground

En la siguiente figura se muestra el sistema modelado con la doble pareja de engranajes y

debidamente ensamblado:

FIGURA 82. SISTEMA COMPLETO MODELADO
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Cabe destacar que no es necesario modelar los rodamientos del sistema de manera detallada,
ya que en este caso de estudio no intervienen en los calculos objeto del problema, sino que el
analisis y disefio de rodamientos es objeto del segundo caso de estudio. Sin embargo, si que es
necesario introducir los pares de revolucidon convenientes en el eje de manera que simule el
apoyo del mismo en los cojinetes.

Por tanto, mediante el mddulo Machinery se procede a la colocacién de rodamientos a nivel
de conexidon simple, para fijar el eje de manera adecuada. Para ello, se siguen los siguientes
pasos:

e Machinery > Create a Bearing

Bodies ] Connectors ] Mations ] Forces ] Elements ] Design Exploration ] Plugins  Machinery  Simulation | Re
® @
% & & € & & oo
B e L]
& @ @ s '

Gear Belt Chain Bearing Cable

FIGURA 83. DETALLE CREACION RODAMIENTO UNION

e Method > Joint

‘ Method ] Type L] Geometry }

Method Joint =

An ideal kinematic joint is used to represent the bearing.
Constrained degrees of freedom will have no relative
maotion. This method is useful for only the most basic
sizing applications.

FIGURA 84. DETALLE DETERMINACION METODO DE CALCULO RODAMIENTO C
e Type > Radial

‘ Method ® Type e Geometry }

Tyre Rain

An Adams cylindrical joint is used. It prevents translation along,
and rotation about, the two radial axes.

FIGURA 85. DETALLE DEFINICION TIPO DE RODAMIENTO C
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e Geometry: En la pestaina de introducciéon de datos geométricos se define: nombre del
rodamiento, localizacidn y eje de giro. En este caso la localizacién es (90.0, 0.0, 0.0),
mientras que el eje de rotacidn es el X global. Por ultimo, al rodamiento se le nombra
ROD_C. A continuacién se detalla la definicién geométrica del componentes:

{ Type ® Geometry ® Connection ’
Bearing Name ROD C Axas of Rotation | Global X j| 90.0,90.0,270.0
5
Bearing Location | 90.5, 0.0, 0.0| Bearing Geometry Scaling 4] 2

FIGURA 86. DETALLE DEFINICION GEOMETRICA RODAMIENTO C

e Connection: La definicion de la conexion del rodamiento también resulta clave. Se
define de manera que como eje se tenga el eje del sistema, y como alojamiento
(housing) la barra fija (ground), de acuerdo a la siguiente figura:

‘ Geometry L] Connection L) Completion D

Shatt PROBLEMA_1EJE: Housing | PROBLEMA_1 groui

Impose Motions..  On & Of Initial Conditions.. " On & Of

Force Display | On Shaft = | Friction |© On & Off

FIGURA 87. DETALLE DEFINICION CONEXION RODAMIENTO C

Por lo que respecta al rodamiento E (ROD_E), se procede de manera andloga pero modificando
el tipo del rodamiento, el cual debe absorber por completo esfuerzos axiales, asi como la
localizacién del mismo. Las variantes a introducir son:

e Type > Radial Trust
e Geometry > Bearing Locarion > (140.5, 0.0, 0.0)

De esta manera, se tiene el modelado del primer caso de estudio totalmente definido y
ensamblado. El resultado se muestra en la siguiente figura:
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FIGURA 88. SISTEMA COMPLETO MODELADO Y ENSAMBLADO CASO DE ESTUDIO 1 (MSC ADAMS)
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6.1.2. MODELADO CASO DE ESTUDIO 2

Autodesk Inventor — Design Accelarator

En primer lugar se aborda el disefio de la pareja de engranajes del sistema, rueda y pinon.
Cabe destacar que este caso de estudio se centra en el andlisis de los rodamientos, por lo que
se proporcionan datos suficientes para el disefio de la transmisién. Por tanto, basta con
realizar un disefio razonable de ésta para poder asi simular el sistema y comprobar el
funcionamiento dindmico, asi como obtener la transmisién de velocidades y unas fuerzas
actuantes correctas.

En el menu Disefio de la barra de herramientas, se selecciona la opcidn Engranajes Biselados.
En primer lugar se genera el pifién (Componente) mientras que la rueda se introducird mas
tarde (Sin modelo).

Generador de componentes de engranajes biselados n
&P Disefio | fg Calcuo = =55 &
Atributos comunes . X Resultados ~ll%
Coefidente de engranagje  Anchura de cara Angulo de presidn Angulo de hélice = 16183 su
3,615 su 23,00000000 mm >| | 20,0000 gr vl loa > | |5 b, 0.1783 su
Méadulo Anaulo de eje Guia de correccones unitarias Engranaje 1
5,5073 mm w || 90ar > | |Usuario v | | Vista preliminar... dae 81,972 mm
. . dg 71,595 mm
Engranajel Engranaje
- dsa 59,426 mm
Camponente Y| B | cara dindrica Sin modela e Cara diindrica *g 10,6495 su
Mdmero de dientes % ¥ Mimero de dientes oo % 10,2112 su
13su > || =] 4 Plano 4550 > -] x4 0,0441 su
Correcddn unitaria Correcddn unitaria 52 0,7078 su
10,0500 su > -0,0500 su Engranaje 2
Desplazamients tangencial Desplazamients tangencial dze 250,733 mm
0,0000 su > -0,0000 su de 247,829 mm
de. 744007 mm_ ¥
11:14:03 Disefio: Engranaje 1 Correccidn unitaria (x) es menor gue Correccon unitaria sin entalladura (xp).
11:14:03 Disefio: El calculo indica la compatibilidad del disefio.
2 a %
@ Caleular Cancelar ==

FIGURA 89. DETALLE GENERACION DE COMPONENTES PINON Y RUEDA

En el formulario del Generador de Componentes se introducirdn los siguientes datos de disefio:
Se introducen los siguientes parametros de disefio:

e Numero de dientes: Z;=13ud Z,=45 ud (Buscando asi un disefio adecuado)
e Angulo de presion: @ = 20°
e Angulo de hélice: B =0° (Dientes rectos)

e Anchurade cara: b=23 mm (Anchura por defecto)

99



ESCUELA TECNICA
SUPERIOR INGENIEROS
INDUSTRIALES VALENCIA

UNIVERSITAT
POLITECNICA
DE VALENCIA

ESTUDIO COMPARATIVO DE METODOLOGIAS
EN EL DISENO DE ELEMENTOS DE MAQUINAS

D—dp1

e Modulo: ¢ (conicidad) =2 - tg (y (semiangulo de cono) = 2 - tg (16°) = 0,5735 =
D=(c:L)+dm=(0,5735 - 11,5) + 65 = 71,5951 mm
m =71,5951/13 = 5,5073 mm

En este caso, para evitar que el programa invalide el disefio de manera automatica, se le da un
valor arbitrario algo superior al limite de la correccién unitaria. Con un valor de 0.05 su es
suficiente.

Una vez definido geométricamente, se genera el pifidn en primer lugar. A continuacion,
pulsando el botdon derecho sobre éste se deselecciona la opcidn Fijo para proceder a fijarlo en
el espacio de manera aislada. Se hacen también visibles sus cuerpos de superficie, planos, ejes
y puntos de origen.

Ya definido de manera completa el Pifién, se fija en el espacio como convenga segun el
enunciado del problema, mediante las siguientes restricciones:

- Restriccién de Coincidencia 1: Entre la cara posterior del Pifidn y el plano YZ general.
- Restriccién de Coincidencia 2: Entre el eje Z del Pifidn y el eje X general.

A continuacién, de manera analoga se genera la rueda de la transmision. Este nuevo
componente se fija en el espacio y se ensambla con el pifidn mediante las siguientes
restricciones de ensamblaje y movimiento:

- Restriccion de Angulo: Entre la cara posterior del Rueda y el plano XZ general (0.00 gr).

- Restriccién de Coincidencia: Entre centros de origen de Rueda y Pifién.

- Restriccién de movimiento Rotacién: Entre los conos de revolucién de Rueda y Pifidn,
como solucién se selecciona la opcidon Retroceso, y como relacién, la relacién de
transmisién i=3,4615.

El primer sistema parcial, la transmisidon Rueda-Pifidn, queda asi totalmente definido:

FIGURA 90. SISTEMA PARCIAL RUEDA-PINON MODELADO
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A continuacién, se procede a disefiar el eje del sistema. En el menu Disefio se selecciona la
opcion Eje. El disefio del eje se realiza de manera aproximada atendiendo a las distancias de
separacion entre rodamientos del enunciado y a los érdenes de magnitud del sistema
completo.

Generador de componentes de eje n

£ Disefio | fg Calulo | I Graficos W = e o
Posicién »
& & & 2 Ege, inidio, erientacion Coincidencia

Secciones

Seccones w Etﬂ‘@|'§'ﬁ|h 'F!-|EE

BEEERECR -~ &

— &2 0O =a Cilindro 50 x 4
[~ &t 1 ®| cindodsx3o

¥ ¥

@ s | [

FIGURA 91. DETALLE GENERADOR DE COMPONENTES EJE

Se define un primer tramo de 45x140 mm, un segundo tramo corto de 50x4 mm y un ultimo
tramo de 45x30 mm. Todos ellos como cilindros sin operaciones en las secciones de unidn.

El ensamblaje del Eje con el Pifidn y su giro solidario con la transmision, se realiza mediante las
siguientes restricciones:

- Restriccién de Coincidencia 1: Entre el eje X del Eje reductor y el eje Z del Pifidn.

- Restriccién de Coincidencia 2: Entre la cara derecha del tramo de 140 mm de longitud
del Eje, y la cara posterior del Pifidn.

- Restriccion de Angulo (giro solidario): Entre el plano de origen XZ del Eje y el plano de
origen XZ del Pifién (0,00 gr).

De esta manera el eje queda totalmente ensamblado a la transmisidon Rueda-Pifidn.

FIGURA 92. SISTEMA RUEDA- PINON ENSAMBLADO AL EJE MODELADO
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Para acometer el modelado de los rodamientos y su ensamblaje con el eje del sistema, en la

pestafia Disefio se pulsa la opcidon Rodamientos.

En primer lugar, se genera el Rodamiento A. En la ventana del Generador de Componentes
para empezar se define el tipo de rodamiento. En la biblioteca de la que dispone este médulo,
se selecciona Rodamientos de Rodillos Cdénicos y dentro de éstos se elige la linea de
rodamientos GB 273. 1 -2003 (esta seleccion facilita mas tarde la modificacién manual de los
pardmetros del cdlculo de vida en dichos rodamientos).

Morma | <Todo>= w | Categoria | Rodamientos de rodillos conicos

R M@ B £

Rodamientos de rodillos 150 355 GB 273.1-2003 Rolling bearing GB,T

cénicos 297-19%4

£ £ & £

JIS B 1521 SKF- ANSI/AFEMA 19,175 - ANSI/AFBMA 19,1 TSF - DIN 720
Rodamiento de rodil... Rodamiento de rodil... Rodamiento de rodilo...

Raolling bearings - Tapered roller bearings - Boundary dimensions

FIGURA 93. DETALLE SELECCION MODELO DE RODAMIENTO

Atendiendo ahora a las especificaciones geométricas del enunciado (D= 85 mm, d=45 mm,
b=32 mm), se establecen los limites de seleccién. Seguidamente, se elige el rodamiento
deseado dentro de las opciones que el mddulo encuentre en su biblioteca que satisfagan estas

especificaciones.

Generador de rodamientos
B isefio | £ calcuio 2| fo
= coar3.12003 v
Desde Hasta
85 >||85 >

h Cara dlindrica @ Desde Hasta
N o — |45 > || 45 >
o Plano inicial
Desde Hasta
Voltear 32 >332 >

}Rodamiento selecconado: GB 273.1-2003 (45 x 85 x 32 - 3DE)

N

Designacidn Digmetro exterior Digmetro interior Anchura

45 x 85 x 32 - 3DE | 85,000 mm 45,000 mm 32,000 mm

@ Aceptar Cancelar

FIGURA 94. DETALLE DEFINICION GEOMETRICA RODAMIENTO A

Para ubicar el rodamiento de manera adecuada sobre el eje, se selecciona como cara cilindrica
la del tramo del eje de longitud 140 mm y como plano inicial la seccion saliente del tramo
corto de didmetro 50 mm. Una vez fijado en esta ubicacidn, se puede cambiar la orientacidn

seglin convenga.
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Por otra parte, para generar el Rodamiento B se procede de manera analoga. Esta vez se
introducen otras especificaciones geométricas (D= 100 mm, b= 38.25 mm) y se ubica junto a la
cara posterior del Pifidn.

Generador de rodamientos n
B visefio | f5 caloulo s
‘c GB 273.1-2003 v
Desde Hasta

[ 100 >|[ 100 3]
Cara dilindrica @ Desde Hasta
Plano inicial - Al i
Desde

Hasta

Voltear | F— [38.25 >|[38.25 3]

}lodamienm selecdonado: GB 273.1-2003 (45 x 100 x 38,25 - 2FD) ;
Designacion Didmetro exterior Didmetro interior Anchura
45 3 100 x 38.25 - 2FD | 100,000 mm 45,000 mm
45 x 100 x 38.25 - 5FD 100,000 mm 45,000 mm 38,250 mm
¥ ¥
| Aceptar | | Cancelar | S

FIGURA 95. DETALLE DEFINICION GEOMETRICA RODAMIENTO B

El sistema mecdanico del Caso de estudio 2 en formato CAD queda totalmente modelado,
definido y ensamblado entre si.

FIGURA 96. MODELADO SISTEMA MECANICO COMPLETO CASO DE ESTUDIO 2 (AUTODESK INVENTOR)
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En primer lugar se acomete el modelado de la pareja de engranajes, de igual manera que en el

primer caso de estudio, para ello se utiliza el médulo Machinery:

e Machinery > Create a gear pair

A continuacién, en el menu emergente de creacion de parejas de engranajes, se definen

especificaciones como: el tipo de engranajes, el método de calculo, la geometria o los

materiales. Para ello se siguen los siguientes pasos:

e Type > Bevel
e Method > Simplified

e Geometry: Se introducen manualmente los datos geométricos, asi como los datos de

orientacién (Axis of Rotation) y posicionamiento (Center Location), necesarios para
situar la pareja de engranajes en la posicidon y localizacion deseadas. Estos datos
geométricos se deducen de manera analoga a la resolucién mediante Autodesk
Inventor, con la finalidad de llegar a los mismos resultados al final del problema. Por lo

tanto, la ventana emergente con los datos a introducir es la siguiente:

? Create Gear Pair X

Step 3 of 6

4 Method

Geometry @ Material ’

Pressure Angle IQ[J Mean Spiral Angle I[)

Center Location I 0.0.0.0.0.0

GEAR1

& New ( Existing

Name I RUEDA

Face Width 254

Pitch Angle 4.0

Axis of Rotation | Orientation j| 180.0, 90.0, 18C

Mo. of Teeth |45
Back cone distance I[]_O
Pitch Apex I 0.0

Bore Radius Io_o
Hand of Helix & IH  RH

Quter Trans. Module j|5_44

GEAR2

Name IF‘INON
& New ( Existing

Axis of Rotation I QOrientation jlz?[]_[], 90.0, 90.

Mo. of Teeth |13
Face Width |254—

Back cone distance 0.0|

Pitch Angle 16.0

Pitch Apex I 0.0
Bore Radius Io_o
Hand of Helix C IH & RH

IOuterTrans_ModuIe j|5_44

Geometry Settings: Profile points I 10 Layers |5

B |

< Back | Mext = I Close

FIGURA 97. DETALLE DEFINICION DATOS GEOMETRICOS PAREJA DE ENGRANAJES RUEDA-PINON
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e Material: En este caso se mantienen los datos por defecto.
e Connection > Gear 1-2 > Type rotational > Body PROBLEMA 2.ground.

Tras el modelado automatico, el resultado es el siguiente:

FIGURA 98. SISTEMA PARCIAL PAREJA DE ENGRANAJES RUEDA-PINON MODELADA

A continuacidn, se modela el eje del sistema, alojamiento de los rodamientos a disefar. Este
proceso se lleva a cabo modelando el eje por tramos de diferentes dimensiones. Para ello se
procede de la siguiente manera:

e Bodies > Solids > RigidBody: Cylinder

En el menu emergente se introduce el valor de longitud y radio, y a continuacién se localiza en
el lugar deseado del drea de trabajo en el cual se quiere posicionar cada tramo, mientras que a
su vez se asocian con el tramo anterior para que finalmente el eje constituya un solo cuerpo.
En este apartado también se han unificado criterios y por ello se han utilizado datos andlogos a
los utilizados en el resto de metodologias. Por tanto, las caracteristicas geométricas a
introducir son las siguientes:

Tramo Rodamientos

e Length =140 mm
e Radius=22,5mm

Tramo D = 35 mm (Add top art > Tramo rodamientos)

e Length=4mm
e Radius =25 mm

Tramo D = 40 mm (Add top art > Tramo rodamientos)

e Length=30 mm
e Radius=22,5mm

Al definir cada uno de los tramos, se posiciona el eje en el sistema de acuerdo al enunciado del
problema. La siguiente figura muestra el resultado tras situar el eje adecuadamente:
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FIGURA 99. SISTEMA EJE + RUEDA/PINON MODELADO

A continuacion, se crea el par rigido que acopla el eje con el pifidn. Para ello se procede de la
siguiente manera:

e PINON_1 > Modify > Connection > Type: Fixed > Body: Eje

A continuacion se procede al disefio de los rodamientos del sistema, los cuales esta vez si, son
objeto de analisis en este segundo caso de estudio. Para ello se recurre de nuevo al mdédulo
Machinery, en el cual se definen pardmetros como el método de disefio, el tipo de
rodamiento, los datos geométricos y por ultimo su alojamiento en el sistema.

En primer lugar, para el modelado del rodamiento A, los pasos a seguir son los siguientes:

e Machinery > Create Bearing
e Method > Detailed

4 Method ° Type ° Geometry »

vered | TN -

A force is used to represent the bearing. Stifiness is calculated at every
step based on the positions and velocities at the bearing location.Damping
is based on user-specified factors. Also, a library can be used to lookup
characteristic geometry values for many catalog bearings from several
manufacturers. This method provides a far more accurate representation
of the bearing compliance than the compliant method. It also allows for
senice life prediction based on industry standards.

FIGURA 100. DETALLE DEFINICION METODO DE CALCULO RODAMIENTOS

e Type > Tapered Roller Bearing Single Row

4 Method ® Type . Geometry [ 3
Type Tapered Roller Bearing Single Row v

A single row tapered roller bearing

FIGURA 101. DETALLE DEFINICION TIPO DE RODAMIENTO
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e Geometry: Se definen los datos geométricos del rodamiento, asi como el modelo de
catdlogo del mismo. Los datos a introducir se muestran en la siguiente figura:

‘ Type ® Geometry ] }

Bearing Mame ROD_A Axis of Rotation | Global X j| 90.0,90.0,270.0
5
Bearing Location | -255 88931, 0.0, 0.0 Bearing Geometry Scaling ﬂ ﬂ

Create Bearing @ From Database ¢ With User Input Misalignment X 0.0 Misalignment ¥ | 0.0

Offset X 00 Offset Y 00 Offset Z 00
Constraint RADIAL AXIAL LEFT -

Manufacturer ¥ FAG ¥ TMKEN [|¥ NSK [ SKF [~ INA | KOYO [T IBC [ KRW

Diameter| 450 |* Bore ¢ Hub Available Bearings :|SKF 33209/Q (d=45mm, D=85mm, B=32mm) j

Show Geometry Geometry Pedigree : Derived from load ratings
Roller Pitch Diameter (Dpw) W Number of Rollers ,T Static Load Rating ’m
Effective Raller Length{Lwe) ’m Roller Diameter (Dw) ,m Fatigue Load Limit ’m
Pressure Angle m Dynamic Load Rating ,m

FIGURA 102. DETALLE DEFINICION GEOMETRICA Y MODELO DE RODAMIENTO A

e Connection: Se define la conexién del rodamiento de manera andloga al caso anterior,
con el eje del sistema como eje, y como alojamiento la barra fija del mismo.

El modelado del segundo rodamiento se realiza siguiendo los mismos pasos, pero con las
diferencias pertinentes en el formulario de definicion geométrica, en el que se selecciona la
localizacién, las restricciones, y el modelo correspondiente a este segundo. La definicion del
rodamiento B se muestra en la siguiente figura:

Step 3 of 5
{ Type L] Geometry ® }

Bearing Name ROD_B Axis of Rotation | Global X j| 90.0,90.0,270.0
5
Bearing Location |-138.01431, 0.0, 0.0 Bearing Geometry Scaling ﬂ ﬂ

Create Bearing & From Database " With User Input Misalignment X 0.0 Misalignment ¥ | 0.0

Offset X 0.0 OffsetY 0.0 Offset 7 0.0
Constraint RADIAL AXIAL RIGHT -

Manufacturer ¥ FAG W TIMKEN ¥ NSK W 8KF T INA W KOYO [T IBC [T KRW

Diameter| 45 0 |* Bore © Hub Available Bearings :|SKF 32309J2/Q (d=45mm, D=100mm, B=38.25mm) j

Show Geometry Geometry Pedigree : Derived from load ratings

Roller Pitch Diameter (Dpw) |72.73925 Number of Rollers 14.0 Static Load Rating 1. TE+005
Effective Roller Length(Lwe) | 26.01732458 Roller Diameter (Dw) 1324479197  Fatigue Load Limit 2 04E+004
Pressure Angle 13.24051991 Dynamic Load Rating 1.4E+005

FIGURA 103. DETALLE DEFINICION GEOMETRICA Y MODELO RODAMIENTO B
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De esta manera, se tiene el sistema del segundo caso de estudio totalmente definido y
ensamblado. El resultado se muestra en la siguiente figura:

FIGURA 104. MODELADO SISTEMA MECANICO COMPLETO CASO DE ESTUDIO 2 (MSC ADAMS)
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En el menu Disefio de la barra de herramientas se selecciona la opcién Engranaje Recto. En el
formulario del generador de componentes se introducen los siguientes parametros de diseio:

e Numero de dientes: Z;=19 ud

e Angulo de presién: @ = 20°
e Angulo de hélice: B = 0° (Die
e Anchurade cara: b=50 mm

ntes rectos)

Zz=ﬁud

e Moddulo: m =4 mm (Deducido de manera analitica)
e Distancia al centro: D. = 154 mm (Seleccionar este parametro conocido en la pestaia

guia de disefio)

#¥ Disefo | f5 Calculo
Atributos comunes
Guia de disefio
Distancia al centro W

Coef. de engranaje deseado

3,052 su W |:|Intern0
Médulo Distanda al centro
4mm v | | 154,000 mm
Engranzjel
o= hé E Cara dlindrica

MNimero de dientes
19su > E 4 Plano inidal
Correcddn unitaria
0,0000 su >

Anchura de cara

50 mm >

Angulo de presidn

20,0000 gr

Angulo de hélice

v oar

Guia de correcciones unitarias

Usuario
Correcddn unitaria total
-0,0000 su

Engranaje2

Sin modelo

MNumero de dientes
58 su

Anchura de cara

50 mm

> Vista preliminar. ..

Cara diindrica
] Plana inicial

Correcddn unitaria
> || -0,0000 su

Generador de componentes de engranajes rectos

> A

Resultados
i

Engranaje 1

Engranaje 2

15:46: 26 Célculo: El cdleulo indica la compatibilidad del disefio.

15:46: 26 Disefio: Engranaje 1: Correccidn unitaria (x) es menor que Correcddn unitaria sin conicidad (x,).

Caleular

FIGURA 105. DETALLE GENERADOR DE COMPONENTES PAREJA DE ENGRANAJES RECTOS

Cancelar

=

Una vez introducidos dichos parametros, en primer lugar se define el pindn como componente
(seleccionar la opcién Sin modelo en el engranaje 2) y se fija adecuadamente en el espacio

antes de generar la rueda de la transmision.

Para fijar el pifidon en el espacio, como ya se ha mencionado en los casos anteriores, se
deselecciona la opcién Fijo, posibilitando asi su movilidad en el area de trabajo segun
convenga. También es conveniente hacer visibles sus cuerpos de superficie y sus planos, eje y

puntos de origen (procedimiento analogo a los casos de estudio 1y 2).

Ya definido completamente el pifion de la transmision, se fija en el espacio mediante las

restricciones:

- Restriccién de Coincidencia 1: Entre la cara posterior del pifidn y el plano XY general.
- Restriccién de Coincidencia 2: Entre el eje Z del pifidén y el eje Z general.
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A continuacidn, se genera la rueda de manera analoga (seleccionar la opcidn Sin modelo en el
engranaje 1). Sin embargo, en este caso el procedimiento de ensamblaje y la fijacién en el
espacio seguido serd mds complejo.

En primer lugar se definen dos restricciones:

- Restriccién de Coincidencia: Entre la cara posterior de la rueda y el plano XY general.
- Restriccién de Tangencia: Entre los cilindros de revoluciéon de ambos componentes.

Una vez fijadas dichas restricciones, es necesario crear un eje de trabajo para restringir el
movimiento de traslacion de la rueda y situarla de manera totalmente alineada con el pifién.
Para ello, el procedimiento a seguir es realizar una restriccidon que coloque de manera
momentanea la rueda en la posiciéon adecuada, y asi poder introducir el eje de trabajo
mediante la opcién de interseccién de planos.

La restriccion a introducir de manera provisional es:

- Restriccién de Coincidencia: Entre el plano de origen de la rueda XZ y el plano XZ
general.

FIGURA 106. SISTEMA PAREJA DE ENGRANAJES RECTOS MODELADO

A continuacidn, se procede a generar un eje de trabajo en el punto en el que intersectan el
plano de origen de la Rueda YZ y el plano XZ general. Para ello, en la pestafia Modelo 3D se
selecciona la opcién Eje - Interseccion entre dos planos y para finalizar se seleccionan los dos
planos citados anteriormente.
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QUVCEEREDN Inspeccionar  Herramientas  Administrar  Vista  Entornos  Para g

3 @ Chaflan IE'_—‘ ,'Zl Eje [~ g:g Rectangular f
@; Barrido )
1palme Plano Eje
‘§‘|5| Desplazar cara v
peacio ﬁ En linea o arista

aterial Aspecto
/E_j Paralelo a linea a través de punto

mblaje

i
G\ A través de dos puntos

‘ﬂ Interseccién de dos planos

rd
@ A través del centro de arista circular o eliptica

.
/[ , A través de cara u operacidn de revolucion

FIGURA 107. DETALLE GENERACION EJE DE TRABAJO

Generado ya el eje de trabajo, siempre fijo en la posicién en la que se ha creado (seleccionar la
opcién Fijo), se puede eliminar la restriccion de coincidencia introducida anteriormente que
sirvié para fijar la rueda en la posicion adecuada de manera momentanea. Por ultimo, la
restriccion a introducir para imposibilitar el movimiento de traslacion de la rueda, pero si
permitir el rotacional en la posicién adecuada es:

- Restriccién de Coincidencia: Entre el eje Z de la rueda y el Eje de trabajo.

Por tanto, tan sélo queda generar la restriccion de movimiento entre los engranajes, necesaria
para la posterior simulacién dindmica. Dicha restriccidn consiste en:

- Restriccién de movimiento Rotacion: Entre los cilindros de revolucién del pifidn y la
rueda, como solucidn se selecciona la opcidn Avance, y como relacidn de transmision i
=3,053.

De esta manera, la transmision del presente caso de estudio queda totalmente modelada,
definida y ensamblada entre si.

FIGURA 108. SISTEMA ENGRANAJES RECTOS MODELADO Y ENSAMBLADO CASO DE ESTUDIO 3
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