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Resumen:
En las siguientes paginas se explica al lector el proceso de modelado de sistemas multicuerpo a
través del software ROMAX, que cuenta con herramientas de gran precision para definir los

componentes presentes en cajas de cambios y para extraer datos de éstas.

El mecanismo a modelizar es un banco de ensayos de trenes de engranajes epicicloidales, con una
disposicidn de recirculacién de carga que hace necesaria la presencia de un grupo auxiliar, ademas

del propio grupo sobre el que se realiza el ensayo.

El primer paso es la obtencion de la geometria de los distintos componentes del banco, como los
ejes, los rodamientos o las ruedas dentadas, para lo cual se dispone de planos y de medidas

realizadas en campo.

La mayoria de los elementos en fases iniciales del disefio son definidos de una manera bdasicay,
conforme se verifica que el funcionamiento del modelo es el correcto se les aplican modificaciones

con el objetivo de aproximarles a los componentes reales.

De esta forma los cojinetes del modelo empiezan siendo definidos Unicamente con sus rigideces
lineales y torsionales en las tres direcciones del espacio, para terminar definiendo parametros como

el numero y tipo de elementos en su interior, las holguras o el lubricante.

Ocurre lo mismo con los engranajes, que al principio sélo tienen definidos los diametros primitivos y
el numero de dientes, pero que conforme el modelo va avanzando se les introducen datos como el

madulo, la distancia de montaje o la microgeometria de sus dientes.

Tras comprobar que el funcionamiento del modelo del banco es correcto sin el grupo auxiliar, se
procede a la introduccién de este, asi como de la definicidén del torque que se aplica en su corona, de

igual forma que en la realidad.

Al finalizar el modelo se le hace funcionar de acuerdo con unos valores de entrada, y se extraen una
serie de datos como el desalineamiento entre pares de engrane o la vida de los rodamientos, y su
sensibilidad a variaciones de diferentes parametros como la velocidad de giro de los ejes, el torque

transmitido o la temperatura.



Abstract:

In the following pages the multibody system modelization process using ROMAX software, which has
high precision tools for defining the components which take part in gearboxes and for extract data

about them, is described to the reader.

The mechanism which is aimed to be modelize is a planetary gear set test bench, with mechanical

recirculation power, which makes neccesary the presence of a auxiliar group.

The process begins with the obtaining of the bench components geometry, like shafts, bearings or

gears, using blueprints or direct measurements.

Most of the elements at the first stage of the modelization process are defined in a basic way and, if
the model works correctly, some modifications are included in them with the aim of approximate their

behaviour to the real components.

Thus, bearings in the model starts being defined only with their linear and torsional stiffness about
the three axis of the space, and parameters like clearance, lubircant or number and type of elements

in their interior are inluded in the next phases of the modelization.

The same thing occurs with gears. Firstly, only pitch circle diameter and number of teeth are described,
but module, working centre distance and microgeometry are introduced according to the model

developement.

After checking the model runs correctly without the auxiliar gearbox, its introduction is carried out.

Then, the torque introduced in the ring, like in the real bench.

When the model is finished, some imputs are defined and according to them data about misalignment
or bearing integrity are extracted, specifying their sensitivity at changes like shaft rotation speed,

amount of torque being transmited or temperature.
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1 INTRODUCCION

La finalidad del proyecto aqui presente es la creacién de un modelo dindmico, empleando un software

de andlisis de sistemas multicuerpo, de un banco de ensayos de engranajes epicicloidales.

Usando el modelo se pretende poder simular diferentes situaciones de trabajo que se espera
aparezcan durante la vida en servicio de los engranajes, con el objetivo de obtener resultados que
representen de la manera mas acertada posible el comportamiento real del engranaje cuando estd

sometido a esas mismas situaciones de trabajo.

En consecuencia, el modelo debe adaptarse de la forma mas fiable posible al engranaje real, para lo

cual se han de extraer datos relevantes del banco para que sean incluidos en el modelo.

De esta forma se puede obtener informacién sobre el desalineamiento de engranajes, tensiones
maximas en los dientes, modos y frecuencias de vibracidn, o vida util de los elementos sin la necesidad
de construir prototipos y ensayarles hasta rotura, ya que el modelo creado representa de manera muy

exacta el funcionamiento de los componentes reales.

Para poder acometer esta tarea se dispone de una licencia de uso de un software especifico para el

desarrollo de cajas de cambios y engranajes en general como es ROMAX.



2 DESCRIPCION DE UN BANCO DE PRUEBAS

El mecanismo que se pretende modelizar es un banco de ensayos de engranajes epicicloidales,

propiedad del Area de Ingenieria Mecanica de la Universidad de Cantabria.

Este tipo de bancos pueden ser de dos tipos en funcién de cdmo circula el flujo de potencia a través

de si mismo; con configuracién directa o de recirculacién de potencia.

En la configuracion directa (Figura 1), se colocan los engranajes a testear entre el motor y una carga
resistente que permite la transmisién de par. Dicha carga resistente, que normalmente es un freno
friccional, hidraulico o magnético, absorbe la totalidad de la energia del motor, disipdndola en forma

de calor, dando lugar de este modo a un ciclo abierto.
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Figura 1: Esquema de una disposicion directa

Pese a ser la disposicion mads sencilla y econdmica, no es apropiada para ensayar engranajes de
grandes dimensiones, ya que para que fallen son necesarias grandes cantidades de energia que serd

consumida por la carga resistente, pudiendo hacer inasumibles los costes de electricidad.

Debido a este inconveniente aparece la necesidad de usar sistemas de recirculacién de potencia
(Figura 2), en los que parte de la potencia que abandonaria en el sistema en forma de pérdidas es
reintroducida al inicio del ciclo, quitandole trabajo al motor y por tanto permitiendo que éste sea mas

pequefio y consuma menos energia, dando lugar a un ciclo cerrado.
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Figura 2: Esquema de una disposicion de recirculacion de energia

Desde un punto de vista energético ésta Ultima resulta la opcidn mas favorable. En este tipo de
configuracion, el actuador, que para el caso concreto que nos ocupa es un motor eléctrico, sdlo se

utiliza para compensar las pérdidas internas por rozamiento y para inducir movimiento al mecanismo.

El movimiento ocasionara ciclos de carga y descarga sobre los dientes de los engranajes, de tal forma

gue apareceran fendmenos de fatiga sobre los mismos.

Como ejemplo de esto ultimo, si suponemos que necesitamos un par de 300 Nm. para producir el fallo
en nuestro engranaje que en condiciones de operacidon gira a 1000 rpm, y cuyo rendimiento es del

95%, necesitariamos, en el caso de la configuracién directa;

2xmx1000
P=TxW =300x T=31'4kW

Sin embargo, si se emplea un banco con un sistema de ciclo cerrado basado en la recirculacién de
energia el motor sélo tiene que contrarrestar las pérdidas, ya que la potencia que no es disipada vuelve

a ser introducida en el ciclo sin necesidad de que vuelva a ser generada.
Pp=Px(1 —n)=31"4x (1 — 095) = 1'57 kW

Como podemos ver, en este segundo caso con el gasto es 20 veces menor, por lo que optando por
esta configuracidn bastara con un motor significativamente mas pequefio, lo que se traducird en un

beneficio econémico en cuanto a la adquisicién de éste y al consumo de energia durante su vida util.

Sin embargo, el concepto de recirculacion de energia requiere de componentes que encarecen el
conjunto. El generador que actia como recuperador de energia y el sistema eléctrico que transforma
y acondiciona la sefial de recirculacion son componentes que no estan presentes si usamos una

configuracion directa y que implican un coste adicional.

Como en casi todos los problemas de ingenieria, es el criterio del ingeniero el que, en uUltima instancia,
decante la balanza por una de las dos disposiciones considerando criterios tanto econémicos como de

desempeiio para la funcion que esta prevista que realicen.



3 TRENES DE ENGRANAIJES EPICILOIDALES

Los sistemas de transmisién basados en trenes epicicloidales o planetarios estan actualmente bajo
una gran demanda de mejora de sus prestaciones en cuanto a durabilidad, eficiencia o carga que
deben ser capaces de soportar. Suelen estar presentes en cajas de cambio automaticas en automaviles

0 camiones, o en turbinas de viento.

Su principal ventaja es que permiten relaciones de transmisién muy reducidas en pequefios
volumenes, y pueden ofrecer mds de una combinacién cinematica dependiendo de que componentes
estén embragados, fijos o con rotacion libre. Sin embargo, son mas complejas de ensamblar que las
cajas de cambios de ejes paralelos y pueden ocasionar grandes cargas sobre los rodamientos que

pueden inducir a fallos.

Este tipo de engranajes estan compuestos por una corona montada sobre un eje externo, un planeta
montado sobre un eje interno, y una serie de satélites unidos a un eje portasatélites, siendo ambos

ejes concéntricos.

Usando el criterio de Gribler y asumiendo que el movimiento se mantiene dentro de un plano, se
puede determinar facilmente que son sistemas de dos grados de libertad, en el que aparecen pares
de rotacion (clase |, restringen la traslacion en el plano y permiten la rotacién), representados en color
azul y pares leva (clase Il, restringen la traslacion en una direccion, permiten giro y deslizamiento)

representados en color verde en la Figura 3:

SATELITE

CORONA

PORTASATELITES

PLANETA

Figura 3: Esquema de un tren de engranajes planetario, con 3 satélites [1].



En el planetario de la Figura 3 aparecen 7 elementos contando el suelo, pero en el criterio de Gribler
sélo se tiene en cuenta un satélite dado que los otros dos, junto con sus pares, son redundantes al no
ser imprescindibles para que se cumpla la cadena cinematica, bastando con uno de ellos. Asi que el
sistema queda compuesto por 4 elementos madviles con 3 G.D.L, uno fijo con 0 G.D.L, cuatro pares de

rotacién que restringen 2 G.D.L. y 2 pares leva que eliminan 1 G.D.L. al sistema cada uno.
G.D.L=3n—1)—-2+P()—PUI)=3(5—-1)—2%4-2=2

Como podemos ver, un tren de engranajes planetario tiene dos grados de libertad. Esto implica que
se necesitan dos variables de entrada para poder determinar la posiciéon de todos los elementos que

lo componen.

En el banco, al fijar la corona al bastidor, se restringe su rotacion y por tanto el sistema pierde un
grado de libertad mds, quedandose con uno. De esta forma haciendo rotar el planeta a través de un

eje acoplado al motor, el sistema queda completamente definido.

La potencia puede entrar al sistema y abandonarla a través de dos de los tres ejes mientras que el eje
restante se mantenga unido al suelo para que de esta forma se produzca la reaccién que permita la

transmisidn de par.

Dos condiciones son de obligado cumplimiento para que un tren de engranajes epicicloidal funcione
correctamente. La primera condicidn es que todos los dientes de todas las ruedas tengan el mismo

mddulo o paso circular, lo que asegurara que éstos encajaran entre si.

Por otro lado, si llamamos Zc al nimero de dientes de la corona, Zg al nimero de dientes de los satélites

y Za al numero de dientes del planeta (Figura 4).

Zb-m Z -m

Figura 4: Diametros primitivos de las ruedas de un tren de engranajes planetario.
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El didametro primitivo de la corona debe de ser dos veces el diametro primitivo de un satélite mas el

didametro primitivo del planeta. Como el mddulo debe de ser el mismo en todos los dientes para

conseguir que éstos engranen correctamente, y sabemos que el diametro primitivo de un engranaje

es igual al nimero de dientes por el paso circular o mdédulo, llegamos a la segunda condicidn, que es

que se verifique la siguiente igualdad:

ZC=2><ZB+ZA

En funcién de cual de los elementos quede fijo, conseguiremos una relacidn de transmisién diferente,

como se muestra en la Figura 5.

Se frena corona

Se frena planeta

Se unen dos componentes

12 relacién

2% relaciéon

33 relacion

Funcionamiento del engranaje epicicloidal

Sefrena portasatélites

42 relacion

Relacion Corona Planeta Portasatélites Desmultiplicacion
12 Fija Salida de fuerza Impulsion Grande
28 Salida de fuerza Fijo Impulsion Menor
= . . Sin
3 Fija Fijo Salida de fuerza desmultiplicacion
42 | Impulsi6n I Salida de fuerza | Fijo || Inversion de giro

Figura 5: Diferentes relaciones que podemos obtener con un Unico tren de engranajes planetario [2].

Los engranajes planetarios se pueden colocar en varias etapas, lo que permite aumentar

considerablemente el nimero de relaciones de transmisién que podemos obtener en nuestra caja de

cambios.
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4 EL BANCO A MODELIZAR

El engranaje planetario que se ensaya mediante el banco de pruebas que se modeliza en el presente
proyecto forma parte de un grupo reductor empleado en maquinaria industrial, fabricado por la

empresa John Deere.

Ya que interesa conocer el funcionamiento de los especimenes de prueba en situaciones limite, es
necesario determinar que valores de potencia y par deben ser posible producir en nuestro banco de
pruebas, que deben ser lo suficientemente altos como para crear defectos en los engranajes y
propagarles, asi que se necesitan los datos de la resistencia de los dientes ante su principales

mecanismos de fallo; el cracking y el pitting (Figura 6).

Crack Pitting
Meshing Pair Applied Applied
e Torque (N-m) Saar Torque (N-m)
Sun-Planet Sun 8534 Sun / Planet 5548
Planet-Ring Planet 7982 Planet 8535

Figura 6: Valores de par necesarios para que aparezcan defectos en los dientes.

El banco de pruebas debe poder producir valores de carga mayores que éstos sobre los dientes para

hacerlos fallar.

En el banco, el uso de instrumentacion como acelerdmetros repartidos en puntos estratégicos de
nuestra maquina permite obtener el grafico de las vibraciones de nuestro banco en el momento del
ensayo, de forma que podemos extraer los modos y vibraciones del sistema bajo las condiciones que

se necesiten ensayar.

Sabiendo de antemano que los principales defectos que pueden aparecer en los engranajes durante
su uso, como son las grietas o el pitting (desgaste superficial en los flancos de los dientes debido a la

fatiga), tienen unas caracteristicas Unicas dentro del grafico de vibraciones del banco, podemos
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intentar aislarlas del ruido y resto de vibraciones y de esa forma predecir cudndo van a ocurrir los

fallos en tiempo real y de que tipo van a ser.

De esta forma, es posible determinar unos limites dentro de nuestra grafica, que cuando se vean
sobrepasados mientras esté nuestra maquina en funcionamiento, activen una alarma que la detenga

evitando asi males mayores.

Este tipo de practica se conoce como mantenimiento en condicién y es interesante puesto que es
capaz de evitar que se gasten grandes cantidades de dinero en reparaciones mas grandes que las que
tendrian que llevarse a cabo si sélo se sustituyese el elemento concreto que esta empezando a sufrir

daios, ya que si este fallase comprometeria la integridad del resto de nuestra maquina.

En la Tabla 1 aparecen los datos de los diferentes componentes de nuestro tren epicicloidal, cuya
geometria deberemos introducir con la mayor precision posible en nuestro modelo dinamico dentro
del software ROMAX para que su comportamiento refleje de la forma mds fiable el funcionamiento

de los engranajes reales.

Tabla 1: Datos de los engranajes del tren de engranajes planetario.

planeta satélites anillo
Nimero de dientes Z 16 24 65
Médulo m (mm) 4.2333 4.2333 4.2333
Angulo de presién (%) 25.0 25.0 25.0

Angulo de hélice (*) 0 0 0

Diametro de la raiz del diente (mm) | 55.513-55.832 | 93.454-93.773 288.71-288.91

Didmetro base (mm) 61.38676 92.08015 249.38373
Didgmetro de la punta del diente (mm) 76.86-80.06 114.14-114.34 | 269.405-269.605
Didametro del hueco interior (mm) 35 55.19 -

El didmetro base es el didmetro de la circunferencia respecto de la cual trazamos el perfil de evolvente

gue permite que los dientes rueden sin deslizamiento, y es propiedad de las ruedas.

El dangulo de presién nominal de todos los engranajes del tren epicicloidal es de 25 grados y representa
el angulo que forman el vector direccion de la fuerza de contacto y el vector direccidn de la velocidad

de la rueda conducida, en el caso de que la separacidon de montaje sea también la nominal.
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En la Figura 7, el angulo de presién esta designado con la letra a. Los dngulos de presion de 20y de 25

grados estan normalizados.

Circulo Primitivo

\ N 3
=~ ~._Punte de coatacto

%si’
\‘SQ\/W (’\.g

. / ™S._ Tangente
\ / —langente
] \_Circulo Base /

Figura 7: Angulo de presion [3].
El dngulo de hélice, representando en la Figura 8 mediante el simbolo W, es el dngulo que forma el

dentado con el eje axial, es igual a cero en las ruedas del banco, por lo que los engranajes que se

ensayan son de dientes rectos.

Figura 8: Angulo de hélice de un engranaje [4].
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En la Figura 9 se muestra una imagen del grupo planetario de John Deere del que se tiene como

objetivo obtener resultados de su comportamiento bajo solicitaciones de servicio.

Figura 9: Tren original John Deere

La versatilidad del banco de ensayos, al estar pensado para ensayar un Unico tipo de engranaje, no
supone un problema. Y dado que los engranajes de estudio tienen un mdédulo superior a 4, sera
necesaria una considerable cantidad de energia para producir el fallo en los especimenes de prueba

ya que los dientes van a tener una base bastante gruesa.

En la Figura 6 aparecen representados los valores de par que debe de ser transmitidos entre parejas
de engranajes de la caja de cambios epicicloidal de John Deere que esta siendo ensayada para que

aparezcan los defectos mas comunes. Los valores son notablemente elevados.

Es por ello por lo que el banco cuenta con una disposicidn de recirculacion de potencia, en la que el
consumo eléctrico es notablemente menor que la disposicidn directa, ya que el motor sélo aporta el
movimiento y suple las pérdidas internas, mientras que la carga sobre los dientes es aportada de una

forma externa.

Para poder llevar a cabo la recirculacién en el banco es necesario instalar una segunda caja de cambios
de engranajes planetarios auxiliar, ya que se hace entrar una al sistema una carga externamente a

través de la corona de dicho grupo adicional.
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Dicho segundo conjunto de engranajes en circunstancias normales debe estar ligeramente
sobredimensionado para hacerlo mas resistente, con el objetivo de que el fallo mecdnico se produzca

en los especimenes de prueba y no en la caja de cambios auxiliar.

Sin embargo, en el caso especifico del banco que se estudia en el presente proyecto, dicho
sobredimensionamiento no es necesario debido a que se inducirdn defectos como picaduras o grietas
intencionadamente en el grupo auxiliar provocando asi que el fallo se produzca en él. Los grupos de

prueba y auxiliar de hecho son idénticos.

Se introduce en el sistema una carga externa mediante un brazo con un peso en uno de sus extremos
(Figura 10), que torsiona el eje de la corona del grupo auxiliar, que puede girar libremente con
respecto al bastidor mediante una friccion lubricada con aceite, para precargar el grupo de prueba,
buscando que alcance el limite de su capacidad de tal manera que podamos estudiar su

comportamiento en estado Ultimo de servicio.

La recirculacién no es exactamente de potencia, sino mas bien de carga.

f

77

Lm0

% Y%

Z Z

,'%

MMM

A

Figura 10: Recirculacion de carga en el banco de pruebas
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Debido a que el peso se encuentra a una distancia de 1 metro del eje (Figura 11), induce sobre el
mismo un esfuerzo tangencial de torsién sobre el mismo, que sera transmitido al grupo epicicloidal de

prueba a través de los diferentes pares de engrane.

Esta forma de introducir carga al sistema se conoce como recirculacién mecanica, toda la torsiéon que
genera el brazo crea una carga en los dientes en contacto que no necesita ser producida por el motor,
disminuyendo la dependencia del sistema de éste para poder conseguir niveles de solicitacién en los

dientes adecuados para un ensayo fructifero.

Figura 11: Banco de pruebas

Como se puede ver en la Figura 6, los mddulos de las tres ruedas tienen el mismo valor de 4’233, por
lo que la primera condicidon que mencionamos anteriormente para que el tren epicicloidal funcione

correctamente se cumple.

Sin embargo, en el caso concreto de la caja del banco, Zc es 65, Zg es 24 y Zx es 16, por lo que la segunda
condicién, que el nimero de dientes de la corona sea igual a la suma del nimero de dientes del planeta

y dos veces el numero de dientes de un satélite no se cumple con una diferencia de una unidad.

Esto es debido a que entre las ruedas existe una holgura necesaria para el montaje y desmontaje de
los diferentes elementos, por lo que la distancia de montaje no es la nominal (suma de los radios

primitivos de los dos engranajes en contacto, Figura 12).
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Distancia planeta/satélite Distancia corona/satélite

Figura 12: Distancias de montaje tedricas segtin el numero de dientes

Dado que las distancias de montaje deben de ser las mismas entre el planeta y los satélites, y entre la
corona y los satélites, esto provoca que el valor de los dngulos de presidn entre los pares de engrane

difiera del valor nominal. La distancia de montaje es un dato conocido: 86’4 milimetros.
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A continuacidn se muestra el calculo de los dngulos de presién reales de los engranajes del banco. Se

parte de que los radios base son propiedad de los engranajes (Tabla 1). Sus valores son 30’69, 46’04 y

124’69 milimetros para el planeta, el satélite y la corona respectivamente.

En las Figura 13 y Figura 14 se muestran los esquemas correspondientes para calcular los dngulos de

presién de funcionamiento para la corona-planeta y para planeta-sol, respectivamente.

-

hpdlol e pp— R

" -

Figura 13: Distancia de montaje Corona — Satélite

do = Rring - Rsat
124,7 46
864=—2 L _ -
cos(po) cos(@o)  cos(@o) cos(po)

Despejando el del angulo de presidn ¢, se obtiene que un valor de 24,37 grados.
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Figura 14: Distancia de montaje Planeta - Satélite
do - R 1 + R 2
P2 P1 30,7 46

86,4 = + = +
cos(go) cos(py) cos(pg) cos(po)

El del angulo de presidon ¢, en el contacto Planeta — Satélite es de 27,41 grados.
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5 ELSOFTWARE ROMAX

Con sede en Nottingham, Reino Unido, Romax Technology es una empresa fundada en 1989, enfocada

en el disefio y analisis de cajas de cambios, trenes motrices y rodamientos.

Para el desarrollo del proyecto aqui presente, se pudo obtener una licencia de uso de su software,
para haciendo uso de las herramientas que incluye obtener pardmetros relevantes a la hora de

caracterizar engranajes.

ROMAX es un software especializado para el analisis de sistemas multicuerpo, al igual que otros
programas como MSC ADAMS o Working Model. La aplicacion en la industria de este tipo de
programas pasa por mejorar el disefno de los productos, analizar su sensibilidad a errores o

desviaciones o realizar ensayos que serian dificiles de llevar a cabo en un laboratorio.

Un programa de este tipo debe de llevar implementadas una serie de formulaciones para resolver las
ecuaciones del movimiento, como pueden ser las de Newton-Euler, Lagrange, Trabajos virtuales,
etcétera, asi como metodologia para ubicar los diferentes cuerpos en el espacio y para definir sus

propiedades de masa e inercia.

Las conexiones entre los diferentes cuerpos se modelan mediante diferentes tipos de uniones o
restricciones cinematicas, como pueden ser la rotacién o la traslacién, o mediante elementos
sometidos a esfuerzos como muelles, amortiguadores o el propio contacto entre ambos cuerpos. Para
realizar un analisis, el programa solicitara ademas una serie de variables de entrada, como posicidn,

velocidad o aceleracion.

La base de los programas de simulacidn multicuerpo es el Solver, un conjunto de algoritmos
matematicos que permiten resolver las ecuaciones del movimiento a través de iteraciones, a partir de

las condiciones iniciales.

La construccion de nuestro modelo en el espacio, asi como la definicién de las restricciones existentes
entre los diferentes cuerpos que lo componen forman parte de la fase de preprocesado. La resolucién
de las ecuaciones del movimiento mediante el Solver constituye la fase de procesado, y la
interpretacion de los resultados que nos devuelve en forma de graficas o animaciones constituye el

postprocesado.
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El proceso de un analisis multicuerpo puede ser dividido en cinco partes:

1. Disefio tridimensional del modelo usando software de tipo CAD, y ensamblado de las
diferentes partes de este mediante las especificaciones previamente facilitadas en el caso de
que las tengamos.

2. Transmisidn de los datos del modelo CAD al formato de entrada de datos para el analisis
multicuerpo.

3. Creacion del modelo multicuerpo determinando las conexiones y las uniones entre los
diferentes elementos que componen el mismo, definiendo de esta forma las restricciones
cinematicas, los grados de libertad, los momentos y las fuerzas.

4. Simulacion a partir del modelo multicuerpo, llevada a cabo mediante el procesador que lleve
incorporado nuestro programa.

5. Andlisis de los resultados, que pueden ser satisfactorios o no. En el caso de que no lo sean nos

pueden servir para optimizar el disefio de nuestro modelo.

El método de trabajo recomendado a la hora de operar con este tipo de programas es definir el modelo
primeramente con un grado de complejidad bajo para poco a poco ir anadiendo detalles que lo

aproximen a la realidad.

Como ejemplo de este procedimiento caracteristico en ROMAX tenemos el disefio de engranajes y de
cojinetes, en los que como veremos durante las diferentes fases de disefio del banco mediante el
software, empiezan siendo modelizados como elementos muy sencillos y poco a poco van ganando

en precision conforme el modelo avanza.

ROMAX emplea un arbol de jerarquia a la hora de ordenar los componentes dentro del ensamblaje de

las cajas de cambios, que sigue el esquema de la Figura 15.

e

Figura 15: Jerarquia de componentes en ROMAX [5].
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Los modelos mas complejos, con una gran cantidad de componentes y subcomponentes, necesitan
arboles de jerarquia muy densos, por lo que se hace necesario nombrar los componentes de una forma

I6gica para no inducir a error durante el proceso de disefio.

Durante toda la fase del modelado, ROMAX pone disposicion del usuario una interfaz tridimensional
en la que podemos ver cédmo va evolucionando nuestro disefio a medida que afiadimos elementos o

modificamos los ya existentes.

Cada componente del ensamblaje tiene ademdas su propia ventana de disefio mediante la cual
podremos modificarlos y afiadir y posicionar dentro del mismo diferentes tipos de subelementos como

cojinetes o ruedas dentadas.
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6 MODELIZACION DEL BANCO DE ENSAYOS EN ROMAX

Lo primero que debemos hacer cuando empezamos un nuevo disefio es definir un nuevo ensamblaje
de una caja de cambios (gearbox assembly), aunque este proceso se realiza de forma automatica en

ROMAX.

Todos los elementos que son incorporamos al disefio deben ser incluidos en dicho ensamblaje para

ser tenidos en cuenta en los andlisis.

Este ensamblaje definird también en el modelo el sistema de coordenadas global del modelo que
designara la posicion del cero absoluto sobre el que habra que referenciar cualquier elemento que

forme parte de nuestra caja de cambios (ejes, carcasa).

Muchas de las medidas son tomadas en base a un modelo tridimensional del banco del que se dispone
en el software Autodesk Inventor, ademas de las previamente realizadas dentro del grupo de

Ingenieria Mecanica.

6.1 MODELADO DE LOS EJES

Gracias a la herramienta que incorpora Romax para diseiar ejes, dividiéndolos en secciones de
diferente longitud y didmetro, se incorporara al modelo la geometria de los tres ejes presentes en el

banco de pruebas.

El eje del planeta es aquel que va conectado al motor, que le transmite el movimiento y la potencia
necesaria para suplir las pérdidas internas por rozamiento, y sobre el que van montados los dos
planetas, el del grupo auxiliar y el del grupo que estamos ensayando. Ademas, va unido al bastidor

mediante dos cojinetes que permiten el giro relativo de un componente respecto del otro.

Las dimensiones de este eje (Figura 16) son las siguientes, obtenidas a partir del modelo en 3D de

Autodesk Inventor facilitado para obtener datos de mediciones:

=3 = S = o

S =1 S S =}

" g I < g - [
215,00 96,50 527,00 96,50 60,00

Figura 16: Dimensiones del eje interno

Introducir ejes al ensamblaje del modelo es posible a través de la pestafia Modelling, haciendo clic en
el botén Add Shaft. Se define una longitud y un didmetro cualquiera, puesto que posteriormente se

va a editar cada una de sus secciones de forma individual.
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El eje se divide en 5 secciones mediante la herramienta Add Step (Figura 17: Ventana de disefio de una

seccion de un ejeFigura 17), cuyo icono representa unas tijeras, a la que se accederd a través de la

ventana de disefio de ejes. Posteriormente se definen la longitud, el didmetro y el hueco de cada

seccion, en el caso de que lo tenga.

28 Modify section no.1

Length: mm ~
[ Tapered oD
Direction: =
Define taper by: Diameter

m

Show all

=1

&

*
Material: Shaft Default (Steel (Mediur ~
Shaft Default (Nitrided)
(") Bare: 0 mm
(®) Nominal bore used
Tapered bare
Direction: =
Define taper by: Diameter
0| 'mm
Next = Cancel

Figura 17: Ventana de disefio de una seccion de un eje

El eje del portasatélites es concéntrico al eje interno, y comunica los dos portasatélites, el del grupo

auxiliar y el del grupo de prueba.

En el banco real, este eje se compone de cinco elementos que van atornillados de forma que giran

solidariamente; el tubo de unidn (Figura 18), los dos discos de unidn (Figura 19) y los dos portasatélites

(Figura 20).
5
2 =
g| g g 2
= = o wn
o =) w L]
17,00 293,00 15,00
15,00 167,00 17,00
==

Figura 18: Tubo de unién
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AA(1:1)

200,00

7

15,00

88,00

|
=

Lad
=

™y Jugh,on

Figura 19: Disco de union

Figura 20: Portasatélites
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Dado que las diferentes partes van atornilladas entre si, en la modelizacién se consideraran como un

Unico eje rigido, quedando los portasatélites en cada extremo de éste (Figura 21).

1375 I-—A 293,00 B_-I, 167,00 13,75 B-B(1:35) &ét‘?
1
- | | | it
: |
L ___! _____________ BE— ml
,,,_I ,,,,,,,,,,,,, e A—— |

Figura 21: Eje del portasatélites

Como se puede apreciar en la vista en explosidn (Figura 22), el eje externo estd compuesto por 5

piezas. En nuestro modelo este eje se simplificara como un Unico elemento.
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Figura 22: Vista en explosion del eje del portasatélites

El modelado aqui es algo mds complejo que en el caso del eje interno, ya que el eje es hueco. El
didametro de este hueco se modificara en el apartado Bore (Figura 17) de la ventana de edicion de
secciones de ejes. El hueco interno de este eje tiene un valor constante de 50 a lo largo de toda su

longitud, de acuerdo con el modelo 3D.

Los ultimos ejes que quedan por introducir en el modelo son los ejes de la corona, el del grupo auxiliar,
que sera fijo, y el del grupo de prueba, sobre el que aplicaremos la carga externa de torsién mediante
un peso en voladizo. Al contrario que en el eje del planeta, aqui los dientes estdn mecanizados por

dentro. Sus medidas aparecen en el plano de la Figura 23.
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©349,00

99,00

Figura 23: Dimensiones de la corona

Cuando hayamos creado uno de ellos, dado que se va a necesitar otro idéntico en el modelo, haciendo
clic derecho sobre él en el arbol de disefio se seleccionara la opcidon Duplicar, procurado nombrarles

de forma diferente para diferenciarlos.

Una vez que los ejes han sido disefiados, es necesario ubicarlos en el sistema de referencia asociado

al ensamblaje de caja de cambios que hemos definido al crear nuestro disefio desde cero.

Cada eje contara ademas con su propio sistema de coordenadas, sobre el que se han de referenciar
los diferentes subelementos que puedan ir montados sobre el eje, como los rodamientos, las entradas

o salidas de par, las cargas estdticas o los engranajes.

En el caso de que la posicion de los ejes no sea correctamente definida, la representacion

tridimensional del mismo serad traslicida y de color purpura, como se muestra en la Figura 24.
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Para que el eje sea tenido en cuenta en nuestro se debe concretar la posicion del cero referencia del
eje, ubicado en el extremo de su eje de revolucidon, con respecto al cero referencia del ensamblaje,
qgue se define de forma automatica cuando iniciamos un nuevo disefio, mediante la ventana Set

Component Position (Figura 25). La posicion del eje interno se define como (0, 0, 0), coincidiendo de

Figura 24: Eje sin posicionar

esta forma su cero referencia con el cero absoluto del ensamblaje.

% Set Shaft Position

Position shaft: Input Shaft

Coordinate system

(®) Rectangular () Polar
5}
d Shaft position from datum
Y X mm
o z o
Datum: Origin ~ | Position: {0, 0, 0) mm

Axis coordinate frame: Gearbox Assembly w
- ?  Relative axis orientation: Z positive (default) -
¥ 1O
Global axis direction: {0, 0, 1.000)
@ Datum... Unpasition Cancel

Figura 25: Ventana de posicionado de ejes

Cuando finalmente el eje sea ubicado en el sistema de coordenadas global, adquirird una textura

sélida en la interfaz del programa (Figura 26).
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A partir del modelo tridimensional que se dispone en Autodesk, se obtienen las posiciones axiales de

los cojinetes y de los planetas dentro del eje interno del tren epiciciloidal, asi como la posicién del eje

del portasatélites respecto a éste (Figura 27).

(1)

25,00 2500

150,00 65,00

286,50

25,00

311,25

B3B,75

50

933,00

LISTA DE PIEZAS

ELEMENTD

CTDAD N° DE PIEZA

Eje Planeta

Prirtasatéite Prusha

Planeta Prueba

Tuba unidn

Rodamiento derecho

Rodamiento rguierdn

oAbt A uiliar

Planeta Auniliar

A 00 |l O o | | | B [

Disco wnidn

-
(=]

R G G e e e e Gl

Disco wnidn

~

Fucha =
| 27 myznis |

Plano posiciones: awiales rnuP'“' | ,T,

Figura 27: Posiciones de cojinetes, planetas y del eje del portasatélites dentro del eje interno.
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Se considera que los planos medios de los ejes de la corona deben de coincidir con el centro del eje
del planeta de su grupo correspondiente (auxiliar o de prueba), para evitar que aparezcan momentos
producidos por la fuerza de contacto entre los dientes. En el caso del grupo auxiliar este centro esta a
una distancia de 299 milimetros del grupo de prueba y para el grupo de prueba a 851 milimetros, si

restamos la mitad de su anchura a la posicién de su cara derecha (Figura 27).

Ambas coronas tienen una anchura de 99 milimetros (Figura 23), por lo que las caras distaran 49,5
milimetros del centro de los planetas. En términos de coordenadas absolutas, la posicién del cero
referencia de los ejes (su extremo izquierdo), sera de 249,5 milimetros en el tren epicicloidal auxiliar
y de 801’5 milimetros en de prueba. Ambos valores se obtienen restando la mitad de la anchura del

eje de la corona (49’5 milimetros) al centro del planeta del grupo al que va asociado.

La posicidn del eje portasatélites serd de 311,25 milimetros en el eje Z, para que los satélites de 24,5
milimetros de anchura estén centrados con el planeta de su mismo grupo, tanto en el caso del grupo

auxiliar como en el grupo epicicloidal bajo pruebas.

6.2 MODELADO BASICO DE LOS COJINETES

Con el objetivo de unir el eje interno al bastidor emplearemos cojinetes que permitan el movimiento

relativo entre ambos componentes, concretamente el giro del eje con respecto a su generatriz.

Siguiendo el procedimiento habitual en los software de sistemas multicuerpo, se definen los cojinetes
del eje interno como cojinetes de rigidez o Stiffness Bearings, el modelo mas bdsico que nos permite
implementar ROMAX en un para este tipo de componentes. Si el modelo funciona adecuadamente,
en fases mas avanzadas del disefio seran transformados en los rodamientos que se emplean en la

realidad en el banco de pruebas.

Esto es posible en la ventana de trabajo del eje interno, seleccionando la herramienta Add Stiffness
Bearing. ROMAX desplegard una ventana (Figura 28) en la que se podra definir la posicidn axial del
centro del cojinete respecto al eje sobre el que va colocado, si estd amarrado al suelo (por defecto) o
a algun otro componente, su anchura y sus rigideces caracteristicas en distintas direcciones y giros en

el espacio.
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28 Stiffness Bearing %

% MName: ||Eje interno rodamiento izquierda|

Description:

Offset: 182,500 | mm

Housing/Shaft:
<Ground = w Details. ..
Width: 5,000 | mm

Radially symmetric

Axial stiffness: 1,0e6 | | M/mm V
¥ radial stiffness: 1,0e6 | M/mm

Y radial stiffness: 1,0e6 | Nfmm
¥ tilt stiffness: 1,0e9 | |Nmmfrad =
¥ tilt stiffness: 1,089 Nmm/rad
| DYN | Damping parameter: 1,0e-5
@ Preload Displacements. ., Convert. .. Cancel

Figura 28: Ventana Add Stiffness Bearing

De momento se mantiene el cojinete amarrado al suelo y se dejan los valores de las estas rigideces
caracteristicas por defecto a la espera de que cuando se transformen estos cojinetes en su version
detallada definitiva en el modelo, estos datos se actualicen a los del componente real

automaticamente.

Utilizaremos los datos del modelo en Autodesk para determinar la posicion axial del plano medio de
ambos cojinetes dentro del eje interno. Dichas posiciones son 182,5 mm. y 947,5 mm, con unas

anchuras de 65 mm. y 25 mm. para los cojinetes izquierdo y derecho, respectivamente.

Una vez introducidos los cojinetes, podran ser visualizados en la interfaz tridimensional adoptando la

forma de un aro de color azul que recubre el eje (Figura 29).
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Figura 29: Representacion tridimensional de los cojinetes

Esto permite realizar una sencilla inspeccién visual del modelo con el objetivo de verificar que los

cojinetes estan correctamente posicionados dentro del eje.

Durante el proceso de disefio se precisara también un cojinete que permita el movimiento relativo
entre la corona del grupo auxiliar y el armazdn, y otros que se encarguen de unir el portasatélites a
nuestros satélites permitiendo también que giren respecto al otro. Se acometerdn estas tareas en
fases mas avanzadas del modelo, cuando se instale el grupo epicicloidal auxiliar y se definan los

portasatélites con un grado de complejidad alto.

Como de momento no estd definido el grupo auxiliar, el eje del portasatélites no esta adecuadamente
sujeto. Por ello se le acoplardn dos cojinetes de rigidez para amarrarlos al suelo, lo que permitira
realizar simulaciones en el caso de que se desee comprobar que el modelado es correcto durante el

proceso de disefo.

6.3 MODELADO BASICO DEL CONJUNTO EPICICLOIDAL

Para facilitar el modelado de engranajes planetarios, ROMAX pone a disposicion del usuario una
ventana que ayuda al usuario en su desarrollo. Para acceder a ella debemos ir al grupo de operaciones

de Modelling.
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Presionando el botén Planetary se muestra un desplegable (Figura 30) con las diferentes opciones en
cuanto a tipos de planetarios que podemos modelizar, en funcidn de su grado de complejidad. El rango
de definicién mas basico de un engranaje planetario es el Loading Planetary Gear Set, sobre el que
podremos concretar los datos mas simples de los engranaje, pudiendo evolucionarle conforme el

modelo avance.

.

W

Shaft Spur/Helical Planetary Non-parald Coq:hgs Powe

Loading Planetary Gear Set
Assembl
y Type Co: L"‘J Concept Planetary Gear Set

Q = v Loading Plus Planet Gear Set

2 @ @ Root Assent @9 ConceptPlus Planet Gear Set
5 @ %P Two Spee n Loading Ravigneaux Gear Set
%@ o Corie p¥) ConceptRavigneaux Gear Set

# & oW Geart ‘ Cydoidal Gear Mesh

Figura 30: Diferentes herramientas de creacion de grupos planetarios

Si se elige esta opcion, ROMAX despliega una ventana (Figura 31) donde introducir los datos para

definirlo.
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%8 Loading Planetary Gear Set 'Y

Name: [Planetary Gear Set 1 | Design SUmmary 30 View
Description: Calculated Geometry
| Centre distance (mm) 85724
Ring/Sun  Carrier/Sun  Carrier/Ring
Ratio Ratio Ratio
S 4063 Ratio 4063 5063 1,246
(O carrier f5un Ratio 5,063 Sun Planet Ring
() Carrier /Ring Ratio 1,246 Reference i '
diameter 67,733 103,716 275,165
Ring Mean Pitch Diameter: mm w (mm})
Pressure angle: deg " Mo planetary bearing details selected
Helix angle: deg
Sun hand: Left
Face width: 25,000 | mm
MNumber of planets: :
@ Planetary Bearings. .. Convert... Cancel

Figura 31: Ventana Loading Planetary Gear Set

Dado que el tren epicicloidal tiene una corona con 65 dientes y un planeta de 16 dientes (Tabla 1), la

relacion corona/planeta (Ring/Sun en ROMAX) es de 4'0625.

Del plano de detalle de la corona se extrae el Ring Mean Pitch Diameter o diametro primitivo de la

corona, cuyo valor es de 275’1465 milimetros.

Los angulos de presion y de hélice nominales son de 25 y 0 grados, respectivamente (Figura 6). El
ancho del diente del planeta es de 25 milimetros, el de los satélites es de 24’5 milimetros y el de la
corona es 99 milimetros, ambas mediciones realizadas en laboratorio. De momento sdlo se permite
definir una anchura de engranajes para todo el tren, pero posteriormente dicha anchura podra ser

definida individualmente para cada rueda.

El nimero de planetas de nuestro conjunto epicicloidal es de 3 como se puede apreciar en la Figura

10.

Dentro de esta ventana se podra acceder al siguiente nivel en cuanto a detalle para engranajes de tipo
planetario mediante el botén Convert... en la zona inferior de la ventana, que es el Concept Planetary

Gear Set.

Este nivel de detalle es lo suficientemente avanzado para que podamos extraer datos como las fuerzas
aplicadas sobre los engranajes o el desalineamiento entre los pares de engrane ocasionado por dichas

fuerzas.
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Se afade al modelo el dato del mdédulo de los engranajes en la ventana Concept Planetary Gear Set

(Figura 32), que como se puede ver en la Tabla 1 es 4’233. En este nivel de detalle se permite

seleccionar la opcién de que los satélites estén distanciados de forma desigual en el caso de que la

configuracion del grupo a modelizar no permita un reparto equidistante. En este caso concreto no

sera necesario.

58 Planetary Gear Set

Concept Design Layout

Gear set name: ||P|anetary Gear Set 1

Description:

Ring/Sun Ratio

(O] (carrier fixed)
O 5,063 (ring fixed)
O 1,246 | (sun fixed)

275,165 | | mm

Carrier fSun Ratio
Carrier fRing Ratio
Ring Mean Pitch Diameter:

Mumber of planets:

3 -

Pressure angle:

Helix angle:

Module f Tooth Numbers

(®) Normal module

4,23330 | | mm

(O Number of sun teeth: 16
(O Number of ring teeth: 65
[[Jpefine planet teeth: 24

[ Allow uneven planet spadng (if necessary)

NVH Assessment...

@ Material... Flanetary Bearings...

Design Sunmary 3D View

*

Gear set summary
Gear set type: Spur
Name:  Planetary Gear Set 1
Descriplion:
Mean normal module m, 4,23330 mm
Gears:
Symbol Sun
(1S0) gear Planet gear Annulus gear
. Spur
Type: .Spur . Spur . (Internal)
Number of teeth: Zi2 16 24 65
Mean pitch diameter: (mm) dis 67733 101,599 - 275,165
Face width: (mm) bz 25,000 25,000 25,000
Mormal oressure angle: (deg) : g, 25,000 25,000 25,000
. Concept Flanet
Mounted on: Carrier
. 12,500 mm from
Mounted at: . origin .
Base diameter: (mm}) duiz 41,387 92,080 249 384
CEEEESIENCEIEEE (g 67733 101,599 275,165
(mm}
Gear h
Symbol Sun gear -= Planet = Planet gear -=
(150) gear Annulus gear
Ratio (wheel/pinion): u 1,500 2708
‘Working center distance: (mm) Aw _ 85,724 _ 85724
Working fransverse pressure
T Tt . 26,476 . 23,437
‘Working normal pressure angle: - 26,475 23,437
(deg) . .
Finion working pitch diameter s 68,579 100,360 v
(mm}) : :
Tt Gears Carrier Cancel

Figura 32: Ventana Concept Planetary Gear Set

En la zona derecha de la ventana se pueden visualizar una serie de datos de nuestro engranaje, en

mayor numero que la etapa anterior puesto que el modelo gana en complejidad, que pueden ayudar

a saber si los estamos modelizando correctamente de acuerdo con las expectativas previstas o no.

En la ventana Layout (Figura 33) se podra definir la anchura de los engranajes por separado en caso

de que no tengan la misma, como es el caso. Segun las medidas realizadas en laboratorio, el ancho de

los satélites es 24’5 milimetros, el ancho del planeta es 25 milimetros y el ancho de la corona es de 99

mm.
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8 Planetary Gear Set

Concept Design  Layout

Gears

Meshed | MName Face width (mm) |Teeth | Gear blank details
-] «  5Sungear 25,000 16 Integral with shaft
'_ «  Planetgear 24,500 24 Integral with shaft
(f}_ «  Annulus gear 99,000 65 Integral with shaft

Figura 33: Ventana Layout, donde se especifica la anchura de los engranajes

6.4 AUMENTO DE COMPLEJIDAD DEL CONJUNTO EPICILOIDAL

6.4.1 Carrier

A través la misma ventana de la Figura 32 se nos permite llevar al engranaje al nivel maximo de

complejidad que nos permite modelizar este software, el Detailed Planetar Gear Set. Aqui se nos

permite hilar mas fino en cuanto a las caracteristicas de los engranajes y la microgeometria de sus

dientes, influyendo de forma decisiva en cuanto a su durabilidad y a sus caracteristicas de ruido y

vibracion.

En la Figura 34 se aprecian las diferencias en cuanto a la apariencia visual en la interfaz de ROMAX

entre ambos niveles de disefio.

fmq Gear

Planet Gear(s) Coricept Planet

Carrier

Planet Carrier Shaft

Planet Carrier Disc

Planet Gear Shaft

Planet Pin Shaft

Planet Bearing

Concept planet gear arrangement

Detailed planet gear arrangement

Figura 34: Diferencias visuales entre los niveles de detalle.
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Como se puede apreciar en la parte inferior de la imagen de la Figura 32, la conversién al siguiente

nivel de detalle se realiza en dos etapas; la de los engranajes (Gears) y la del portasatélites o Carrier.

En el presente proyecto primero se evolucionara el portasatélites, dejando la conversién de los
engranajes al nivel de detalle mas alto para mas tarde, ya que su grado de complejidad es mayor.

Ambas conversiones son irreversibles.

Al convertir el portasatélites a un modelo detallado, aparecen nuevos elementos en el arbol de disefio
(Figura 35). Mds concretamente aparecen un eje Pin (el mas interno) y un eje Sleeve (el mas externo)
por cada satélite que pertenezca al grupo. Dado que se modeliza un tren de engranajes planetario que
tiene 3 satélites, apareceran 6 nuevos componentes, cada uno de ellos con sus correspondientes

subcomponentes.

Assembly Type Connection Data E

Q &= 4 m?@f.‘.?lﬂ

= @ ¥ Gearbox Assembly

# o) Eje corona Assembly [Eje corona)

# o9 Eje planeta [Shaft 1]

[ ] @ Eje portasatélites [Shaft 2]

@ & Planetary Gear Set 1

=l @ & 5atélite 1Pin Assembly [Satélite 1 Rin]
L ] % Satélite 1 Left Bearing
@ a7 5atélite 1Pin
® % satelite 1Right Bearing

=l @ & 5atélite 15leeve Assembly [Satélite 1 Sleeve]
@ & Satélite 15Sleeve
® L8 satsite 1

@ & Satélite 2 Pin Assembly [Satélite 2 Pin)

@ 2" 5atélite 2 Sleeve Assembly [Satélite 2 Sleeve]
@ & Satélite 3 Pin Assembly [Satélite 3 Pin)
@ & 5atélite 3 Sleeve Assembly [Satélite 3 Sleeve]

Figura 35: Arbol de disefio del modelo tras llevar el Carrier al nivel Detailed

Por cada satélite, se crean dos Stiffness Bearings (Figura 36) que permiten el movimiento relativo entre

los dos ejes que lo componen y mantienen la coaxialidad entre ambos elementos.
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SLEEVE

™

=== BEARINGS X2

s

PIN

Figura 36: Componentes de un satélite tas llevar el Carrier al nivel Detailed

En cada eje Sleeve aparece como subcomponente el engranaje correspondiente al satélite, que por

defecto esta rigidamente unido a éste.

Tanto el eje Pin como el eje Sleeve son considerados en el programa como Planetary shafts debido a
su condicidn de que giran en torno a un eje que no es el suyo propio, a diferencia de los ejes normales.

Unicamente se pueden fijar a un portasatélites ejes de tipo planetario, como es el caso de los ejes Pin.

En el arbol de disefio, el icono que representa a los ejes planetarios y a los ejes normales es distinto

para poder diferenciarles facilmente.

El portasatélites tiene un eje Pin por cada satélite, todos con un radio externo de 30 milimetros (Figura
20). El rodamiento va ajustado a presion en él introduciéndolo en su hueco interno, y a su vez va
introducido a presién en el hueco interno de 55 milimetros que tiene el satélite en la realidad o el eje

Sleeve en nuestro modelo (Tabla 1).

6.4.2 Gears
Una vez convertido el Carrier a su version mas detallada se realizara el mismo procedimiento con los

Gears, la geometria de los engranajes.

Esto es posible haciendo clic sobre el grupo planetario dentro del arbol de disefio, y en la opcidon
Convert to detailed pulsando el botdn Gears (Figura 32). Inmediatamente después aparecerd un editor
de engranajes llamado Gear Wizard, que permitira definir los datos mas precisos de nuestro grupo,
aunque estas modificaciones se pueden realizar en el orden y momento que el usuario del programa

crea conveniente si no desea seguir las pautas del editor.

Tras haber realizado el cambio a Detailed, el icono del grupo planetario adquirira un tono azulado,

advirtiendo que ese componente ha adquirido el nivel de definicién Detailed.
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Lo primero que se define es la distancia de montaje entre los centros de los engranajes, cuyo dato es

conocido de antemano, 86’4 milimetros, tras las mediciones pertinentes sobre el banco de ensayos.

En la pestaiia Modeling, a través del botén Design Tools se accede a un desplegable en el que se elige

Planetary Designer... (Figura 37) donde existe la posibilidad de definir este valor en el apartado Centre

distance.
%8 Planetary Design Tool (Planetary Gear Set) X
Concept Design  Detailed Design Design Summary 3D View Detailed Results and Rating
[“]centre distance: v Calculated Geometry ~
All lengths are in:  mm Sun-planet Flanet-ing Normal n_mdme (mm) 4,233
Required trans. drc. backlash: || D| || D| GEE CEEED () ESAI
Ring/Sun Ratio ' Carrier/Sun Ratio = Carrier/Ring Ratio
Sum of Addendum Shift Coeffs.: 0,42797 8,94969e-2 -
o P P Ratio -4.063 5,063 1,246
L t i ients i i
S€ deTault aaaendum shiTt coemmaen Sun Planet Rll'lg
(O select addendum shift distribution Mumber of testh 16 E 24 E 65
(®) Enter addendum shift coefficient Reference diameter (mm) 67,733 101 599 : 275,165
®5un (O Planet (O Ring
Profile shift coefficient 0,12848 0,29949 -0,21002
[ o848 029948 [ -0,21002 ;
Base diameter (mm) 61,387 92,080 249,384
(O Enter transverse drcumferential tooth thickness (at ref, diameter) : i i
. Form diameter (mm) 62,120 £ 95922 284916
Sun Flanet Ring H i
| — | — | T SAP diameter (sun-planet mesh) (mm) 63,127 = 97,607
= — - SAP diameter (planet-ring mesh) (mm) 96,422 284,164
(®) Tooth proportions for max contact ratio Pln?r:‘lr?al circumferential tooth thickness at reference diameter 7157 7832 5820
L SR S A Transverse circumferential tooth thickness at reference diameter 7457 : 7832 : 5820
(O Override recommended tooth proportions (mm} ! - i
Sun Planet Ring Transverse contact ratio 1,341 : : 1,497
| | Axial contact ratio 0 0
i : . 93,345 287,456 i i
Rookdans =y | =t = Mormal backlash {mm) 0 0
Tip diameter: [ 77,339 | 112,533 | [ 268,735 Transverse circumferential backlash at working pitch diameter 0 0
Root fillet radius: [ 1,311 1,270 | 1,270 (mmj} ; ;
Transverse pressure angle (deg) 25,000 25,000
Working pitch diameter (sun-planet mesh) (mm) 69,120 103,680
Working pitch diameter (planet-ring mesh) (mm) 101,151 £ 273,951
‘Working transverse pressure angle (deg) 27,362 24 450 ™
Working normal pressure angle (deg) 27,362 24 450
@ Material... Geometry constraints MNVH it | OK. | Cancel

Figura 37: Ventana Planetary Designer
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Haciendo clic en el set de engranajes planetarios detallados dentro del arbol de disefio ROMAX

despliega la ventana de disefio del mismo (Figura 38).

58 bonceukimoultimo sd - RomaxDesignes (Erterprise) RIS

e Mogelng  Loedng anciyss

Reparts

% B0 B O

ew

EOH R &

Gasr Set Reports
GesrAeparta

~
azsembly Type  Connecton Data %] W Gorbon Asmently (Searbox] % @ Plnetary Gear Sen F R ——t
b= 2 RO otrerr St e T
ey e s Y = A
o o st e Romex
& @ 980 Ee corons e coror]. . Detaled geometry
& @ 98 B corona aus e corona - copy 1] : f::"“:'::;"“w bancoultimoultimo.ssd
= @ 9 ge pavera [t V— wmon geometry
& @ @ £e pormsandines [5nant 2] X Ve “ArEngement type ‘Extemal - nsice geamo:
 QuATTY STaNDARD 1562)
¢ PARAMETRIC STLOYSETTINGS 42733 (o szangarg)
« 1oA0 DrETRETION 25000
+ maas Tom
¥ SLRENEROUGHESS o
Vp—— EET)
L GEAR. RATING ANALYSIS SETTINGS = T
[ MICRO-GECHETRY ANALPSIS SETTINGS Reforence carter ditance: (ron) 450
11z 200 au [t 2P -copy 1] « RATING ChEDEHATS e Al
ite 2 Seeve [Satéihe 2 Seeve] : “*:::*ﬁ Actual (fmishsd) tootn ticknass usar defned
X etnks Phasing
x Gear Tnilial roiaion {deg) Calauaied
X DUTY CYOLE RESATE Flansta 0 Ho
Conona 0 e
Sueite 1 7.500 Yer
Saliite2 2500 Yo
Satkne 2500 ves
Individual goar geomsty
Gears Paneia saiute 1
iurnbar of e i %
Frotle shif cosficent v.12148 12648
Ganarabng profe s coull 012348 0.12848
= Véorking pezn siameter (mm) 60578 102059
Refwanca pich crcls Gamster {mm) 73 101,508
Facs i ] 25,000 2450
Eachvs facs widihimm) 2,000 24500
Base dameter (mm) 81307 a2 080
= ool diametar. (mm) 58237 (Calcudated) 92,104 (Caklatod)
Hame: Fuanetary Gear st L R ) Feoal form diameler(mm) 2,189 (Calcutaled) 95,194 (Catcalated)
Description: Tip damster.tmm) 7,287 (Calcdated) 111,154 (Calculated)
Mass: (a) 18575 TipTorm Gametermm 77,287 (Catcukated) 71,158 (Calculaied)
Extonls: (mm) 275105 281215 99000 N Tool tp 30w (mm) 134 134
Aagenaum () il [
Parts Foston: mm} 478 7o
Corama 950 Eeconm i

Figura 38: Ventana Detailed Gear Set

Aqui podremos modificar una gran cantidad de datos del planetario, asi como visualizar datos

referentes al mismo o acceder a resultados de diferentes analisis que podamos acometer.

Desplegando el conjunto de engranajes en el arbol de disefio en el simbolo de suma escrito a su
derecha, se puede acceder de forma individual a los tres tipos de ruedas del planetario para definir

sus datos (Figura 39).

=K & Planetary Gear Set

=l @ o Corona

E‘ Corona (Default tooth)
=l # Flaneta

E‘ Planeta (Default tooth)
=K ﬁ Satslite 1

&g satélite 1 (Default tooth)
=) ﬁ Satslite 2

&g satélite 2 (Default tooth)
= ﬁ Satslite 3

& satélite 3 (Default tooth)

Figura 39: Subcomponentes del tren planetario detallado
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Haciendo clic cualquiera de los tres, ROMAX muestra una ventana (Figura 40), donde se tiene acceso
a varias pestafas que permiten modificar parametros de los dientes para aproximarles a los valores
reales. En el modelo Unicamente se cambian los valores de los que se tengan datos, aquellos de los

gue no se tenga informacién mantendrdn los nimeros por defecto que les otorgue el programa.

28 Geometry for Corona X
Gear name: ||C0r0na\ Gear profile  Report Dimensions
Tooth profile (tr
Mumber of teeth: internal ! lz‘
Face width: 99,000 | |mm v T |
Edge chamfer width: mm
Pre-finish tool: Gear Rack w
[ S
Severity Message Action/Description
Corona: Boss OD is larger Make sure the gear and shaft section
than shaft section |D _ geometry are compatible
Corona: Gear root diameteris = Make sure the gear and shaft section
larger than shaft section ID geometry are compatible
1
£
Em
Ervsnans
Basic Involute Profile  Gear Blank ~ Pre-finish tool  Finishing Tool ~ Gear Rating
Mominal tooth thickness Measurement diameter
(®) Profile shift coeff: 0,11428 (®) Reference pitch crde Edit Tolerances..
(0) Trans tooth thickness: 7,101 (O other diameter: 275,165
(O Normal tooth thickness: 7,101
Actual {finished) tooth thickness : user defined
(O) Measurement between balls / rollers: Ball / roller diameter: 6,350 | mm
(0) Measurement across base tangent: Number of teeth:
(®) Generating profie shift coeff:
() Actual trans. tooth thickness:
() Actual normal tooth thickness:
] concel

Figura 40: Ventana de edicion de un engranaje detallado

En el caso del planeta, se modifican, a través de las ventanas Basic Involute Profile (Figura 41) y Pre-

finish Tool (Figura 42), los siguientes datos:

e Normal tooth thickness: 6,4 milimetros

e Rack addendum (de la herramienta de corte): 1,35 (veces el médulo)
e Gear tip diameter: 76,96 milimetros

e Tool tip radius: 1,05 milimetros

e Gear root diameter: 55,6 milimetros

o Effective protuberance: 0,064 milimetros

e Protuberance angle: 13 deg.
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Basic Involute Profile  Gear Blank  Pre-finish tool  Finishing Tool  Gear Rating

Nominal tooth thickness
(O Profile shift coeff:

(O Trans tooth thickness:
(®) Normal tooth thickness:

Actual (finished) tooth thickness : user defined

(O Measurement over balls / rollers: 78,318
(C)Measurement across base tangent: m
(®) Generating profile shift coeff:
(O Actual trans. tooth thickness: [ 640
(O Actual normal tooth thickness: 'ﬁ

@

Measurement diameter
(®) Reference pitch cirde Edit Tolerances. ..

(O other diameter:

Ball / roller diameter: 7,620 | mm

MNumber of teeth:

|

Corce

Figura 41: Pestafia Basic Involute Profile

El didmetro sobre el que se mide la anchura de los dientes serd en todos los casos el didmetro primitivo

nominal, asi que se mantendra la opcién Reference pitch circle en el recuadro Measurement diameter

de la Figura 41.

Basic Involute Profle  Gear Blank Pre-finish tool  Finishing Tool  Gear Rating

[use rack from database 25 degree, 2.25 whole depth

[Juse full length teeth

(®) Rack addendum: 1,350
Gear tip diameter: 76,960 | mm
(O Rack root filet radius: 0,24303

(®) Tool tip radius: 1,050 | mm

() Use maximum tool tip radius

()Rack dedendum:

(®) Gear root diameter:

()Rack protuberance:

(@) Effective protuberance:

Protuberance angle:

Save Rack to Database

1,370

55,600 | mm

1,5118e-2

&,%e-2 | mm
13,000 | deg

cance

Figura 42: Pestafia Pre-finish tool

La opcidn Use full length teeth dentro de la pestaiia Pre-finish tool (Figura 42) se mantiene desactivada

puesto que no se usa el diente de la herramienta de corte entero para el tallado de las ruedas. Tanto

el Rack addendum como el Effective protuberance y el protuberance angle son datos de la

herramienta de corte que mecaniza los dientes del planeta y de los satélites, y son extraidos de un

plano (Figura 43). El resto de los datos son facilitados por la Universidad de Cantabria.
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Figura 43: Datos de la herramienta de corte, cotas en milimetros.

Una vez redefinidos estos datos, se revisa la geometria del satélite. Debido a que los tres satélites

estan asociados, las modificaciones sobre uno de ellos afectaran a los tres, que seran las siguientes:

e Normal tooth thickness: 8,3 milimetros

e Rack adendum: 1,35 (veces el médulo)

e Gear tip diameter: 114,24 milimetros

e Tool tip radius: 1,05 milimetros

e Gear root diameter: 93,6 milimetros

o Effective protuberance: 0,064 milimetros

e Protuberance angle: 13 deg.
Se mantiene opcidn Use full length teeth desactivada al igual que en el caso de los planetas.
Por ultimo, se modifican algunas dimensiones en la geometria de la corona:

e Gear tip diameter: 269,5 milimetros
e Gear root diameter: 288,81 milimetros

e Normal tooth thickness: 5,05 milimetros

El valor de 5’05 milmetros fue obtenido restando la anchura normal del espacio entre dientes en el

diametro primitivo, 8’25 milimetros, al paso circular Pc de la corona.

Circunferencia primitiva Didmetro primitivo Xxm 275,1645 X« -
c= 7 - = , - = = 13’3 milimetros
Numero de dientes Numero de dientes 65

Tanto el didmetro primitivo de la corona como la anchura normal del espacio entre dientes en el

diametro primitivo son datos conocidos dado que aparecen en los planos.
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Acceder a los datos de microgeometria de los dientes del engranaje ademas de modificarlos sera

posible mediante la vetana Modelling, a través de la opcién Micro-Geometry lo que desplegara una

ventana especifica para definir sus valores (Figura 44).

& @ e g

pirgs Ponertan | Soesdcheet PichSior Deete | Profie  Lest

[l=t].

Messured Deta

Ak toparent assentiy ooty Defadtreief  ImportfErmort ~
Assembly Type  Comecton Data X| | @AY s cvona [Eie corona [New... X g Planetary Gear SetinGearb... X % Planetary Gear Setaux G X & Pimeta > Sotehae 3 ... X
A= BCHTFI Dutycyde: DG for Gearbox Assembly v openoced... Analeis case: | Anew bad case zat. &
Y T Pancta > Saidte 3 ~ [ Anengement ype: Exteral - Insde gearbox i 7
SR Gear geametry Ratio. 1562) |
Contact geametry Normal module: (mm) 42933 (non-stangard) |
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+ @ Q) B portasatsites [Sraft 2 Working face widin: (mm) 24500 ’
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P 3 [P A
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%@ V8" Sateite 3Seeve aux [sstte 3 Seeve -copy 1) Lo ot neidd
Mo 0 3885 0
Spread_ 25,000 3502 o
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0 1471 2041 4412 5882 7353 8824 10204 11765 13235 14706 16176 17,647 10,118 20568 22,050 23520 25000
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Mass: (ko) 16927 L o 30600 0 o0 0o 0 o 0 0 0o 0 0 o o 0o 0o 0o 0
Extonts: (mm) 275165 281800 99,000 %600 0 o0 0o o0 0 o0 o0 0 0o 0 o 0o 0o 0o 0o 0
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Figura 44: Ventana para definir microgeometria

Podemos definir la microgeometria de los flancos derecho e izquierdo por separado.

conocer de qué forma diferencia ROMAX los dos flancos de cada diente.

Conviene

Como se puede apreciar en la Figura 46, el lado derecho o izquierdo depende del eje Z local del

engranaje.

Gear Z-axis

Left Flank

Top of lead

Bottom o

B
P

= \

E]

Right Flank

=
‘

Figura 46: Flancos derecho e izquierdo de un engranaje
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Si el eje Z local del engranaje coincide en sentido con el eje Z local del eje sobre el que va ubicado, el
eje estd montado a derechas. Si por el contrario el sentido es opuesto, estd montado a izquierdas

segun el lenguaje de ROMAX. Por defecto todos los engranajes son montados a derechas (Figura 47).

Shaft Z-axis >

_=_> Gear Z-axis — —

Right Mounted Left Mounted

Figura 47: Detalle sobre la direccion de montaje de los engranajes en ROMAX

En los satélites, ambos flancos estdn sometidos a carga. En la corona y en el planeta sélo uno de los
dos. A pesar de ello se definird la microgeometria en ambos flancos en todas las ruedas de los trenes
de los engranajes planetarios. Dos aspectos se tienen en cuenta en la microgeometria del modelo, el

Involute y el Lead.

Las modificaciones en el Involute se realizan sobre el perfil de evolvente de los dientes, y tienen como
objetivo retrasar la entrada del segundo par de dientes en contacto para que la relacién de
recubrimiento se aproxime a 1. De esta forma la rigidez de contacto entre dientes con respecto al
angulo de giro de las ruedas tendera a un valor constante lo que se traducira en un menor error de

transmisidn y por tanto, menores indices de ruido durante el funcionamiento de los engranajes.

Por otro lado la microgeometria en el Lead busca transformar el contacto entre los dientes del tedérico
contacto lineal, sensible a desalineamientos puesto que llevaria toda la carga a una de las aristas del
flanco, perjudicando gravemente a ambos engranajes en contacto. Se pretende que dicho contacto
pase a ser centrado en la cara del diente, de tal forma que los desalineamientos no afecten en tanta

cuantia sobre la integridad de los engranajes.

El primer paso a la hora de introducir la microgeometria sera definir los limites de aplicacion de la
misma tanto para el Lead, especificando que parte de la anchura del flanco se ve afectada, como para
el Involute especificando el rango del Roll Angle sobre el cual se efectuaran modificaciones sobre el

perfil de evolvente del diente.
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El Roll angle (Figura 48) es el dngulo que forma el radio del circulo base que pasa por el punto desde
el que se traza la involuta con el radio perpendicular a la recta tangente que pasa por un punto

cualquiera de la involuta.

- Point

=k Involute
i
Roll
Cusp angle
Base
circle
'I—_.H\ .
Roll
angle
7

Figura 48: Roll angle

La determinacién de estos limites es posible en la ventana Evaluation limits (Figura 49), a la que se
puede acceder a través de la hoja de microgeometria de los dientes (Figura 46). Es posible indicar que
se desea modificar el limite de evaluacién de ambos flancos simultdneamente en la opcidn Flank
definition, como es el caso.
%8 Gear Micro-geometry Evaluation Limits *
Set evaluation limits for Planets @ 851,000 mm ~ Shaft 1

Face width: 25,000 mm -

Flank definiton: (@) Common () Individual

Left Flank Right flank

Lead evaluation limitz (as % of face width)

Bottom: 10,0 10,0 o4 Edge chamfer width 0 %%

Top: 90,0 % Edge chamfer width 100,0 %
Involute evaluation limits

Lower: 13,800 18,800 | |deg | Form diameter (Roll angle) 10,882 deg

SAP (Roll angle) 11,018 deg

Upper: 42,000 42,000 deg Chamfer diameter (Roll angle) 43,323 deg

Reset Limits to SAP/EAP Reset Limits to Form | Chamfer Diameter

2 Conce

Figura 49: Ventana Evaluation Limits, para el caso concreto del planeta.
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En el caso del planeta, los limites de evaluacidon en el Lead son el 10% y el 90% de la anchura total del

flanco, y los del Involute son 11y 43,2 grados de Roll Angle.

El Slope hace referencia a la pendiente de la grafica de modificacién del perfil entre los limites de

evaluacidn, mientras que el Crown dota a la grafica de una forma parabdlica. En el modelo sélo se

aplicara Crown en los flancos de los dientes en el apartado Lead (Figura 51).

Figura 51: Lead crown

En la figura 52 se muestra como interpreta ROMAX el signo de la a pendiente o Slope.

-ve +ve =
Maxerial e
Involute e Involute
slope slo
\ pe W Matedial removed
]
Gear Local \!
J al
er Zwas EAP 'Gt-;" Loca
L axis
// "j \\ |
7 /
Sap SAP
-ve + v
Lead Material Lead
slope Removed slope
Gaar Local Gear Local
I man I axis
| |
IK Top f
4.:’{ J Material
Bottom

Figura 52: Conceptos de Involute y Lead Slope
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La opcidn Left Flank Designed muestra la ventana de la Figura 53.

%8 Gear Flank Modifications O X
Planeta - Default tooth (Left Flank) -+ Planeta - Default tooth (Left Flank) Flank Target Form Medifications
Cumulative pitch deviation: (um) 0 ~
Left Flank Target Form Lead crown: (um) 15,00
Lead slope: (um) 13.00 Involute...
gﬁtfm linear end relief: 0 Bias...
Bottom linear end reliet Settings...
start: {mm) 2500

Top linear end relief: (um) 0
Top linear end relief start: i

i . (mm) . 22,500 Copy Designed to Measured...
g Lead Bottom parabolic end 0
y modifications relief: (um) : Pitch error:
Bottom parabolic end 3500
relief start: (mmj o 0 um
Top parabolic end relief.
(um) Traces:
Top parabolic end relief 18 =
start: (mm) _ 22.500 =
Upper lead evaluation ¥]
limit: (%) 180.0
@ OK Cancel

Figura 53: Ventana Left Flank Designed Form

En dicha ventana se realizan las siguientes modificaciones en el flanco izquierdo de sus dientes, en las

secciones Lead (Figura 54) e Involute (Figura 55) dentro del recuadro Modifications.

28 Gear Lead Modifications Y

Lead evaluation limits (as % of face width)

Bottom: 2,500 | mm o 10,0 % Lead crown: 15,00 | | um ~
Top: 22,500 mm 90,0 % Lead slope: 13,00 um

End relief Inner location (mm}) Inner amount {um) Outer location (mm}) Outer amount (um)
Bottom linear end relief | 2,500000 10,000000 0,000000 10,000000
Bottom parabolic end relief | 2,500000 0,000000 0,000000 0,000000
Top linear end relief 22,500000 10,000000 25,000000 10,000000
Top parabolic end relief | 22,500000 0,000000 25,000000 0,000000
I Update Graph |

Face width [mm)

Profie...
0 20 40 B0 80 100 120 140 160 180 200 220 240 rone
g IR .
5 - . 1
c S '
2
§ 2004 k=0 !
2 : 0 T
= ' = 1
@ Use this dialog to madify the lead of the gear. oK Cancel

Figura 54: Modificacion de Lead en el planeta

Pulsando el botén Lead de la seccién Modifications (Figura 54) se introducen unos valores de Lead
crown y de Lead slope de 15 um. Y 13 um, respectivamente, siendo ambos datos conocidos dado que

vienen recogidos en el plano de disefio de los engranajes.
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n
8
Involute evaluation limits

Root: 11,000 |deg - Involute barreling: l:l um -
Tip: 43,200 deg Involute slope: ljl .

Apply relief amounts at: (®) Evaluation limits
(O Form / chamfer diameter
End relief Inner location (deg) | Inner amount {um) | Outer location {deg) | Outer amount {um})
Root {Jower) linear end relief | 11,000000 0,000000 11,000000 0,000000
Root {lower) parabolic end relief | 11,000000 0,000000 11,000000 0,000000
Tip (upper) linear end relief | 43,200000 0,000000 43,200000 0,000000
Tip (upper) parabolic end relief | 43,200000 0,000000 43,200000 0,000000
Update Graph
Fioll angle [deg)
Profile...
100 20,0 30.0 40,0
E ! : ; Remove
=2
c
=
"\
=
h=)
2
=
@ Use this dialog to modify the invalute profile of the gear. Cancel

Figura 55: Modificacion de Involute en el planeta

Para definir las modificaciones de la involuta, también en la seccién Modifications se presiona el botdn
Involute. A través de Profile... en la Figura 56 se definen tres valores que son dato en la grafica posicion

angular/material eliminado. La interpolacién entre puntos es de tipo linear.

X (deg) | Y (um)
26,4 -15
43,2 -18
28 Data curve editor x
Involute modification curve Add Name: ||Invu\ute modification curve |
emoue | Description:
X (deg) ¥ (um)
1| 11,000 18,00 Interpolation type:  (@Linear () Shape preserving spline
2|26,400 -15,00 . -
Involute modification curve
3|43,200 -18,00
'
= '
£ '
@ '
B
Eoarop
Add Remove Sart...
Units: !
Xt Angle deg v 1804 : : i
100 200 300 400 500
¥: Length small um ~ Arle (deg)
Import RXF... Import CSV...
@) [Cpisplay all series Cancel

Figura 56: Ventana Profile, para definir las modificaciones sobre la involuta.
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Todas estas modificaciones se deben realizar también en el flanco derecho, a través del botén Right

Flank Designed Form
En ambos flancos de la corona se modifican los siguientes parametros (Figura 57):

e lead evaluation limits: 10% (Bottom), 90% (Top)
e Involute evaluation limits: 23’5 deg (Lower), 32’1 deg (Upper)

e Lead Slope: 45 um.

Se modifica el perfil de evolvente (Figura 58) definiendo estos dos puntos en el botdn Profile...

X (deg) | Y (um)
23,5 -35
32,1 -35
%8 Gear Lead Modifications x
Lead evaluation limits (as % of face width)
Bottom: 5,300 | mm o 10,0 % el [ Gfum i
Top: 59,100 mm 90,0 % Lead slope: 45,00 um
End relief Inner location (mm) Inner amount (um) Quter location (mm) Quter amount {um)
Bottom linear end relief | 9,900000 0,000000 0,000000 0,000000
Bottom parabolic end relief | 9,200000 0,000000 0,000000 0,000000
Top linear end relief §9,100000 0,000000 99,000000 0,000000
Top parabolic end relief | 83,100000 0,000000 99,000000 0,000000

Update Graph
Face width [mm]

100 200 300 400 500 00 700 800 900 1000 Profile...
= 0 . : : : + : : ; ™ !
£ 00 e
3 x=0 ;
5 — : : : : : : 5
£ 400 /)‘_L =0T S SO b
@ Use this dialog to modify the lead of the gear. Cancel

Figura 57: Modificacion de Lead en la corona
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%8 Gear Involute Modifications »

Involute evaluation limits

Root: 32,100 | deg - Involute barrelling: I:I um -
Tip: 23,500 deg Involute slope: I:I um

Apply relief amounts at: (®) Evaluation limits
(O Form / chamfer diameter
End relief Inner location (deg) | Inner amount (um) | Outer location (deg) | Outer amount (um)
Root (upper) linear end relief | 32,100000 0,000000 32,100000 0,000000
Root (upper) parabolic end relief | 32,100000 0,000000 32,100000 0,000000
Tip (lower) linear end relief 23,500000 0,000000 23,500000 0,000000
Tip (lower) parabolic end relief | 23,500000 0,000000 23,500000 0,000000

Update Graph

e
220 230 240 250 260 270 230 230 300 30 320 330 340 o

= 0y t H Remove
2 ! N
5 i 4
= Do : : : : : : : B
E 2004 - SRIRE RS Lo L P P L Lo L ERRRE R
h= ' a
o 1 1
= ' 0
@ Use this dialog to modify the involute profile of the gear. oK Cancel

Figura 58: Modificacion de involute en la corona

En ambos flancos del Satélite 1 se modifican los siguientes parametros en el Lead (Figura 59),

afectando a los otros dos satélites del modelo automaticamente al estar relacionados entre si:

e lead evaluation limits: 10% (Bottom), 90% (Top)
e Involute evaluation limits: 19'2 deg (Lower), 42 deg (Upper)
e Lead Crown: 30 um.

e lead Slope: 13 um.

En la grafica del perfil de evolvente (Figura 60) se definen estos puntos, unidos por interpolacion lineal:

X (deg) | Y (um)

19,2 -18
30,4 -15
42 -18
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%8 Gear Lead Modifications %

Lead evaluation limits (as % of face width)

Bottom: 2,450 | mm - 10,0 % Lead crown: 30,00 um W
Top: 22,050 mm 50,0 % Lead slope: 13,00] um

End relief Inner location (mm}) Inner amount (um) Quter location {mm) Quter amount (um)
Bottom linear end relief | 3,675000 0,000000 10,000000 0,000000
Bottom parabalic end relief | 3,675000 0,000000 10,000000 0,000000
Top linear end relief 20,825000 0,000000 24,500000 0,000000
Top parabolic end relief | 20,825000 0,000000 24,500000 0,000000
| Update Graph |
Face width [mm)
Profile...
020 a0 B0 B0 100 120 140 160 180 200 220 240
z -
2
c
=]
"
2
h=]
o -
=
@ Use this dizlog to modify the lead of the gear. oK Cancel
Figura 59: Modificacion de lead en un satélite
%8 Gear Involute Medifications »

Involute evaluation limits

Root: 19,200 | deg - Involute barrelling: l:l um -
Tip: 42,000 deg Involute slope: l:l um

Apply relief amounts at: (®) Evaluation limits
(C)Form / chamfer diameter
End relief Inner location (deg) | Inner amount (um) | Outer location {deg) | Outer amount (um)
Root (lower) linear end relief | 19,200000 0,000000 19,200000 0,000000
Root {Jower) parabolic end relief | 19,200000 0,000000 15,200000 0,000000
Tip (upper) linear end relief | 42,000000 0,000000 42,000000 0,000000
Tip (upper) parabolic end relief | 42,000000 0,000000 42,000000 0,000000
Update Graph
Fioll angle [deg)
20,0 30,0 40,0
E ] T Remove
2
c
2
|
=
z
5
=
@ Use this dialog to modify the involute profile of the gear. oK Cancel

Figura 60: Modificacion de involute en un satélite

Todos los valores de microgeometria incorporados en el modelo son datos, hallados a partir de los

planos de las diferentes ruedas dentadas del conjunto epicicloidal.

Es importante tener en cuenta que la microgeometria se define para una determinada carga de
trabajo. En el caso de que los engranajes modificados estén sometidos a una carga de trabajo distinta

a aquella para la que se ha especificado su microgeometria, su funcionamiento puede no ser el ideal.
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6.5 POSICIONADO DE LOS ENGRANAJES DEL PLANETARIO DE PRUEBA.

Resulta importante definir correctamente la posicidon de los engranajes, debido a que éstos producen

reacciones que deforman el eje sobre el que se van montados.

En primer lugar, se ubica el planeta dentro del eje interno. Para ello, dentro de la ventana del trabajo

del eje, se selecciona la opcién Add Gear, y haciendo clic en una posicién cualquiera del mismo se

muestra una ventana (Figura 61) en la que se podra concretar la posicion.

En la parte superior izquierda de la ventana se pulsa el botdn Select from Gear Set, y de entre las

opciones que aparecen se escoge el planeta de la caja de cambios del grupo de prueba.

Segun el plano, el centro del planeta del grupo de prueba tiene una posicién axial de 851 mm. con

respecto al cero referencia del ensamblaje. La orientacidon se mantiene a derechas para que el eje Z

del engranaje coincida con el eje Z del eje interno.

58 Add Gear to Shaft

Add Gear

Select from Gear Set...

Offset: Default v 851,000| | mm w

I Create New Gear Load. ..

Selected gear

Multiple nodes for gear mounting and mesh

o [
< s

Multiple nodes is not available for concept gears

Name:
Position:
(mm)
Position:
{mm})
Gearbox
position:
(mm)
World axis
direction:
Extents:
(mm)
Description:

Mass: (kg)

Pnlar inertia

Edit:

Gear...

Planeta

851,000

851,000

0,0

67,733

0,45758

Shaft 1 FE connection

Connect on circumference Connection Foints...
Default ) . : .
Gear must be integral with the shaft to enable connection on drcumference,

Calculated Shaft must be an FE component.
0 251,000 from position
of Shaft 1

0,0 1,0

67,733 25,000
Mounting direction: e

Gear Set...

Power defined by duty cyce powerflow, Gear mesh angle defined by the shaft centers in the gearbox.

Gear Mounting Details. .. oK Cancel

Figura 61: Ventana Add Gear

Romax proporciona diferentes opciones a la hora de montar un engranaje sobre un eje:

e Integral with shaft: El eje aporta la masa y la rigidez al cuerpo del engranaje. Representa una
rueda dentada mecanizada directamente sobre el eje, por lo que el programa recomienda que
el didametro primitivo del engranaje y el didametro externo del eje sobre el que va montado

sean muy similares, avisando con un warning en las compilaciones en el caso de que estos

valores sean muy dispares.



e Rigidly mounted (default blank): Modeliza un ajuste a presién o mediante chavetero. El cuerpo
del engranaje por defecto es un disco sélido, y tiene una masa y una inercia asociada a su
geometria, pero no la rigidez, que se asume extremadamente alta. El engranaje se inclina de
forma solidaria al nodo del eje al que estd adjuntado, sin deformarse fuera de su plano.

o Rigidly mounted (custom blank): Permite definir mas precisamente la geometria del cuerpo
del engranaje, lo que permite una representacion mas fiable de su masa y de su inercia, sin
influir sobre su rigidez.

e  Clutch synchroniser arrangement: Esta opcion permite acoplar y desacoplar la rueda dentada
al eje en funcidén del caso que queramos ensayar, como si estuviese rigidamente unida.

e Free rotation: Configuraciéon empleada en ruedas locas. El engranaje puede girar libremente,

pero tiene rigidez radial, axial y de inclinacion.

De entre estas alternativas, se puede escoger la que mas se ajuste a nuestro modelo en la ventana
Gear Mounting Details. Dado que el planeta va montado sobre el eje mediante una unién con chaveta
y su didmetro primitivo es notablemente mas grande que el didmetro del eje se opta por definir el
montaje con la opcidn Rigidly Mounted, dejando el cuerpo del engranaje por defecto, ya que es un

disco soélido.

Una vez posicionado el planeta, ROMAX por defecto coloca el eje de la corona alineado con éste, como
se puede apreciar en la vista 3D. Sin embargo, esto es una simple representacion visual y no implica

gue esté situado correctamente en el modelo.

El eje de la corona del grupo de prueba tiene un offset de 801,5 milimetros para que, con sus 99
milimetros de anchura (Figura 23), el centro de los engranajes de la corona y del planeta de prueba

estén a 851 milimetros del origen del ensamblaje y por tanto estén alineados.

Tras posicionar el eje de la corona, se monta el engranaje de la corona en su interior, empleando el
método de montaje Integral with shaft debido a que, en el banco, la corona esta atornillada al

armazon.

La posicion del engranaje de la corona dentro de su eje sera con un offset de 49’5 milimetros, la mitad
de la anchura del eje de la corona, con respecto al cero referencia del eje, quedando de esa forma

perfectamente centrada dentro del mismo.

Como el eje sobre el que va montado la corona del grupo de prueba no debe moverse, se acopla al

suelo mediante la ventana Add Rigid Connection.
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28 Rigid Connection %

I Mame: ||Rigid Connection 1

Description:

Offset: 43,500 | mm

Housing/Shaft:

<Ground = ~ Details...

FE connection
Connect on droumference Connection Paints...

Shaft must be an FE component. , Housing must be an FE companent.

Radially symmetric

Al stiffness: 1,0e9 | |Nfmm ~
¥ radial stiffness: 1,0e9 | Nfmm

¥ radial stiffness: lﬁ M mm

Torsional stiffness: Mmmfrad s

¥ tilt stiffness: Mmm,frad

¥ tilt stiffness: lﬁ Mmm/rad

| DYN ] Damping parameter:

@ Preload Displacements... Convert... Cancel

Figura 62: Ventana Add Rigid Connection

Como se puede apreciar, una conexion rigida es muy similar a un cojinete de rigidez, siendo la ventana
que permite modelizar ambos elementos casi idéntica con la diferencia de que en la conexidn rigida

ademas se puede definir una rigidez torsional en la direccidn de la generatriz del eje.

Las rigideces toman por defecto un valor muy elevado, pero sin llegar a ser infinito, por lo que bajo

cargas muy elevadas podrian aparecer deformaciones.

La conexién debera ser situada en el centro del eje para no producir momento cuando el engranaje
reaccione a las fuerzas que se apliquen sobre él. El offset de 49,5 milimetros es respecto a la cara

izquierda de la corona, cuya anchura es de 99 milimetros.

La conexidn rigida aparece representada en 3D como un anillo azul que recubre al eje, de forma

idéntica a lo que ocurria con los cojinetes.

Por ultimo, se fija el portasatélites al eje del portasatélites de tal forma que ambos elementos giren
solidariamente a través de la ventana Connections (Figura 63), pulsando el boton Add, que despliega

una ventana donde definimos su posicidn dentro del eje.
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58 /Gearbox Assembly/Planetary Gear Set 1/Concept Planet Carrier - O x

Attributes  Load Cases Connections  Position

From Body From Type To Part
main Outer diameter a Satélite

< >
) . Shaft to mounting

Connection type: connection s
Primary component: Shaft 2
Secondary Concept Planet
component: Carrier
Shait ofisel. (mm) h24 750
Loading offset on v
chaft {mm E524=T5m

Add... Delete Edit... @ Close

Figura 63: Ventana Connections del portasatélites

La conexién entre el portasatélites y su eje es con un offset de 838,75 mm. respecto al cero referencia
del ensamblaje (Figura 64), siendo la posicidn de referencia del disco portasatélites coincidente con la
de la caraizquierda de los engranajes. Interesa que todas las ruedas de nuestro tren epicicloidal estén

alineadas.
28 Set compeonent position pe

Concept Planet Carrier mounted on Shaft 2 at: 524,750 mm

Axdial (Z) Position from datum: | 338,750 mm e
Datum point
() User defined datum Define datum...

G (®) Gearbox origin (0,0,0)

() shaft origin at:(0; 0; 314,000) mm

@ Mounting == Cancel

Figura 64: Posicionamiento del portasatélites dentro de su eje.

Se sabe que el plano medio del planeta y de la corona dista 851 mm. del origen (Figura 29), por lo que
restando la mitad de la anchura de un satélite (24,5 mm.), se obtiene el offset mencionado

anteriormente.

Después de este paso ya estara situado en el espacio el conjunto epicicloidal de prueba y los ejes del
banco, quedando por introducir en el modelo el conjunto auxiliar a través de cuya corona se introduce

una carga externa mediante un peso en voladizo.
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Debido a que el modelo estd ciertamente avanzado, conviene realizar un chequeo para comprobar
gue el modelo mueve como nosotros queremos cuando aplicamos una carga sobre el eje interno. No
es la situacion real dado que la carga se aplica sobre la corona auxiliar, pero servira para verificar que

de momento el proceso de disefio es el adecuado.

Definiendo aleatoriamente una entrada de potencia en el eje interno y una salida de potencia en el
eje del portasatélites, se crea una Load Case en la que se introduce al eje interno un movimiento y un

par, simulando la accién del motor.

Se puede animar el modelo en la ventana del ensamblaje completo mediante el botén de Play, tras
haber resuelto el Load Case. De esta forma se puede verificar que el funcionamiento es correcto dado

qgue el movimiento del eje interno es transmitido a los satélites y al eje del portasatélites o Carrier.

ROMAX permite acceder a las deformaciones (Figura 65) de los ejes a través de la ventana Reports, en
el botdn View Deflections, abriéndose una ventana, donde se puede generar una animacion en la que

se ve al modelo moverse entre la posicién de mayor deformacion y la de menos.

Deflection Magnitude (um)

0,10
0,08
0,07
0,05
0,03

0,02

0,00

Figura 65: Deformaciones de los ejes

En el apartado 6.8 del presente documento se explica la forma de definir entradas o salidas de

potencia al sistema, asi como definir casos de carga o Load Cases.
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6.6 MODELADO Y POSICIONADO DEL CONJUNTO EPICICLOIDAL AUXILIAR

Tras modelizar uno de los dos grupos epicicloidales, y sabiendo que ambos son idénticos, para ahorrar
tiempo de disefio se copia este elemento haciendo clic sobre el mismo en el arbol de disefio y
seleccionando la opcidn Duplicar. De esta forma se genera una copia exacta del planeta, los 3 satélites

y la corona del anteriormente definido engranaje planetario.

Ademads, se deben duplicar también los 3 ejes Pin, los 3 ejes Sleeve y el eje de la corona ya creados, y
se necesita disenar un nuevo portasatélites para acoplarlo al ensamblaje del eje del portasatélites de
tal forma que acoja a los tres satélites del grupo planetario auxiliar. Conviene renombrar todos los

elementos nuevos con el objetivo de que no sean confundidos con los primeros.

El nuevo carrier debe ser afiadido al eje del portasatélites a través de la ventana de diseio del eje,
seleccionando la opcién Add Generic Part, y dentro del desplegable eligiendo el componente Planet

Shaft Carrier, de momento sin necesidad de definir la posicidon exacta dentro del eje (Figura 66).

#8 Detailed Planetary Shaft Carrier [m] X

Name: ||Carrier aux]

Description:

Pin Shaft Offset PCD Angle Radial Bearing Offset

Add Remove Edit

& Cancel

Figura 66: Ventana Add Generic Part, Planet Shaft Carrier.

A este nuevo carrier al que consideraremos perteneciente al grupo auxiliar, le afiadiremos sus tres
ejes Pin a través de la ventana mostrada tras presionar el botén Add situado abajo a la izquierda

(Figura 67).
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&8 Add Connection

A% Connect Carrier aux @ 0,25 mm ~ Shaft 2 To:

-

Free connection terminals

Compatible terminal parts

Body Type

Outer Pin Connector

Free

unlimited

(AR AR AR R R R RN

Component Name
Satélite 1Pin

Satélite 1Pin - copy 1
Satélite 15leeve

Satélite 1Sleeve - copy 1
Satélite 2 Pin

Satélite 2 Pin - copy 1
Satélite 2 Sleeve

Satélite 2 Sleeve - copy 1
Satélite 3 Pin

Satélite 3 Pin - copy 1
Satélite 3 Sleeve

Satélite 3 Sleeve - copy 1

Body
main
main
main
main
main
main
main
main
main
main
main

main

Type

Pin Connector
Pin Connector
Pin Connector
Fin Connector
Fin Connector
Pin Connector
Fin Connector
Fin Connector
Pin Connector
Fin Connector
Fin Connector

Fin Connector

Connecting Carrier aux (Pin Connector) To Satélite 1 Pin (Pin Connector)

]

FCD

se mantiene dicho valor.

Figura 68: Pitch Circle Diameter

Figura 67: Ventana para afadir los ejes Pin al portasatélites

el centro de todos los satélites (Figura 68), y la posicidn angular dentro del carrier.

Cancel

Dentro de esta ventana seleccionaremos las copias de los tres ejes Pin que vamos a acoplar al nuevo
carrier, apareciendo entonces una nueva ventana para posicionarlos dentro del mismo, donde

podremos definir el offset, el Pitch Circle Diameter o PCD, que es el didmetro del circulo que pasa por

PCD

En el grupo creado anteriormente, el programa calcula un valor de PCD de 171,449 milimetros

considerando la geometria de todas las ruedas. Como las ruedas de este nuevo grupo son idénticas,
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%8 Planet Pin Mounting Detail Properties

Erimary connection {shaft mounting detail)

Connect to: Satélite 1 Pin - copy 1 @ (85,724; 0; 311,500) mm ~ Gearbox Assembly Calculate
Specify position
Offset: l:l mm ~ | from shaft origin
Rotation: l:l deg o
Bearing Offset: 0 mm axially from carrier
Radial Pin

Reverse Axis

Summary
Connection type: Shaft to carrier connection
Primary component: Shaft 2
Secondary component: Carrier aux
Shaft offset. (mm) 0,25
Loading offset on shaft (mm) (0,25)
@ Cancel

Figura 69: Ventana para situar los Pins en el portasatélites

Dado que este va a ser el carrier del grupo auxiliar, los Pins estan situados a la derecha de éste, por lo

gue se debe activar la casilla Reverse Axis (Figura 69).

Antes de posicionar los ejes Sleeve dentro del grupo nuevo se deben acoplar los engranajes satélite
duplicados dentro de estos nuevos ejes copiados. Dentro de la ventana de disefio de cada uno de los
Sleeve ejes, se hace clic en Add Gear para colocar el engranaje numerado correspondiente con un
offset de 12’25 milimetros para que quede perfectamente centrado ya que los satélites tienen una
anchura de 24’5 milimetros y el offset hace referencia a su centro. Este proceso es el mismo para los

3 satélites.

A continuacién, se deben definir los ejes Sleeve como el alojamiento externo del cojinete que une el
satélite con el portasatélites. Por defecto este elemento estd unido internamente con el Pin y
externamente con el Sleeve, pero dado que se han copiado de forma separada estos dos ejes, el Outer

Mounting del rodamiento no esta definido.

Dentro del arbol de disefio se accede a los nuevos cojinetes que se han creado al copiar el grupo

epicicloidal de prueba. Haciendo doble clic sobre él se muestran sus propiedades (Figura 70).
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%8 Rolling Bearing Arrangement %

General Inner mounting Outer mounting  [nner Predoads  Outer Predoads  Internal dearances  Mounting Distortion  Rating  Other

Housing: [Shaft] - Satélite 1 Sleeve - copy 1 v Current Change to
[ offset: mm E'g:;;l"gg O e R (R E Bearing cenfre  Bearing centre
Mounting node: Housing connection axial position Outer diameter = Outer diameter
setting for loading centre centre
[IReverse axis Housing loading ofiset from © o)
reference point on bearing
Outer ring flexibility: ;Iousmg loading offset from (12,250) (12.250)
@ Notinduded uusm_g origin (mm})
Outer ring can not be 3D (full FE) because:
(01D (axial bending and axial connections) Flexible bearing rings is not authorized
3D (full FE) Ring Mesh Detaik.... Housing must be an FE component

Outside diameter connection:
Mean housing fit (-ve value for dearance fit): 0 um

Edit Housing Fit...
[CJoverride calculated effective mounting thickness
Effective mounting thickness: 6,631 |mm ~
Axial Connection Position. ..

Radial Node Connection Positions. ..

Face connections for axial restraint:

[ |um
Mo loadcase selected =Apply to all load cases
(g
O
] Grrrds ance

Figura 70: Propiedades del cojinete

En la ventana Outer Mounting, se selecciona el eje Sleeve numerado correspondiente a cada satélite
dentro del desplegable Housing, y se especifica un offset de 12’25 milimetros, la mitad del eje, para

que el cojinete quede perfectamente centrado dentro de este alojamiento externo.

Una vez esta todo el grupo auxiliar perfectamente definido debe ser posicionado posicionarlo en
nuestro modelo. El centro del planeta esta montado en el eje interno con un offset de 299 milimetros,

dado que su cara izquierda esta a 286’5 milimetros (Figura 23), y su anchura es de 25 milimetros.

El cero referencia del eje de la corona, con el engranaje mecanizado en su didmetro interno, de 99
milimetros de espesor, tendrd una posicién en Z de 249’5 milimetros para mantener la alineacién, que
debera ser sujetado al suelo mediante un Stiffness Bearing que permita su giro con respecto al

bastidor del banco, a la espera de definir mejor como se permite este movimiento relativo.

El portasatélites del grupo auxiliar estda montado en el eje del portasatélites con un offset 0. De esta
forma su posicidn absoluta, que serd la misma que la de la cara derecha de los satélites puesto que
hemos invertido los ejes, serd de 311’25 milimetros, quedando el centro de los satélites a 299
milimetros alineado con el resto de las ruedas del grupo dado que tienen un espesor de 24’5

milimetros.
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6.7 AUMENTAR LA COMPLEJIDAD DE LOS RODAMIENTOS

En esta fase, se define de la forma mas precisa que permite el programa los cojinetes del conjunto
epicicloidal. Mediante cojinetes que permiten un giro relativo entre los componentes que unen, se
conecta el eje interno con el bastidor, los satélites con el portasatélites, y la corona auxiliar con el

bastidor.

En las fases iniciales de disefio, con el objetivo de comprobar que nuestro modelo funcionaba
correctamente, se modelizaron ambos componentes como Stiffness Bearings con rigideces por

defecto, pero si queremos aproximarnos mas a la realidad se deben sustituir por los cojinetes reales.

La solucidn que se emplea en el banco para conectar el eje interno con el armazdn son unos cojinetes
compuestos por una estructura que acoge un aceite el cual, cuando el eje interno gira por la accion
del motor, lubrica todas las partes en contacto gracias a un colchdn de aceite que se produce por un

efecto hidrodinamico.

Existe la posibilidad de modelizar este elemento en ROMAX. Para introducirlo, en la ventana de disefo
del eje interno, mediante el botdn Add Generic Part, de entre todas las opciones se escoge Journal
Bearing With Hydrodynamics. El programa solicitara que definamos datos de este como el didmetro

nominal, la longitud, la holgura y el tipo de lubricante (Figura 71).

%8 Journal Bearing With Hydrodynamics x
+ Name: ”Jnumal Bearing Tzquierdo|
Description:

Offset: mm
Housing/Shaft:

<Ground:> ~ Details...
Shaft mounting eccentricity offset: 0 mm , at angle 0 deg Eccentricty...
Nominal diameter: mm ~
Length: mm
Clearance: um ~

Analysis type:
(®) Composite short and long analytical (SLBA)

Finite difference, rigid assumption (RHD)

Grooves. Holes. Slots.

Pressurize on left side

Pressurize on right side

MPa
Apply pressure to all load cases
|:| Assist static convergence using greater relaxation
Pressure plot fidelity across bearing length:
Pressure plot fidelity around drcumference:
|5V Damping parameter: 1,0e-5
Lubricant... Preload Displacements...
@ Browse input report... Convert... Cancel

Figura 71: Ventana de edicion Journal Bearing With Hydrodynamics
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Como no se permite modificar un Stiffness Bearing a un cojinete de este tipo de forma directa, éste

debe ser borrado y reemplazado por el nuevo elemento.

El cojinete hidrodindmico izquierdo esta situado dentro del eje con un offset de 182,5 milimetros y
tiene una anchura de 65 milimetros. La seccién del eje interno sobre la que se aloja internamente

tiene un didmetro de 35 milimetros, con lo que su didmetro nominal tomara ese valor.

El cojinete derecho tiene un offset de 947,5 milimetros y una anchura de 25 milimetros, con un

didmetro nominal de 35 milimetros igual que el caso anterior.

La holgura de ambos cojinetes es definida segun del criterio del disefiador puesto que no se conoce

su valor. Para el modelo se optd porque fuese de 100 um.

El alojamiento externo predeterminado de los cojinetes sera el suelo. Debido a que el suelo tiene una
rigidez infinita, la cara externa de los rodamientos no sufre ninguna deformaciéon durante las
simulaciones. Esto no es una situacion realista ya que deberian ir montados sobre un bastidor, con
una rigidez finita determinada por sus caracteristicas fisicas. Sin embargo, dado que el bastidor del
banco es muy resistente, se considera una simplificacion oportuna que los rodamientos estén unidos

por su cara externa al suelo.

El lubricante se definird posteriormente para el ensamblaje completo de tal forma que influya sobre

todos los componentes, incluido este tipo de cojinetes.

En la representacidn tridimensional, los cojinetes hidrodinamicos vienen representados como un

recubrimiento de color amarillo sobre el eje a lo largo de toda su anchura.

Para la unién de los satélites con su correspondiente portasatélite, la opcidén escogida en el banco de

pruebas fueron unos rodamientos de rodillos, de la marca INA, modelo SL183006 (Figura 72).

Figura 72: Rodamiento de rodillos INA SL183006
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Tras convertir el portasatélites en fases anteriores a su version Detailed, ROMAX generd de forma
automatica dos cojinetes de rigidez o Stiffness Bearing para unir el Pin y el Sleeve de cada satélite, de
los cuales uno de ellos serd borrado y el restante sustituido por el rodamiento de rodillos INA

SL183006. Se debe repetir el proceso en los 3 satélites.

Para modificar los Stiffness Bearing a este nuevo componente, a través de su ventana de disefio se

presiona el botén Convert... (Figura 73).

=8

% Name: ||Sahélibe 1Left Bearing
Description:
Offset: 2,450 |mm
HO i ISt
%8 Convert Stiffness Bearing he

sha Select type to convert to

Rolling Element Bearing v

Rolling Element Bearing
Clearance Bearing

Rigid Connection

Full Matrix Stiffness Bearing

Axial 5o

s
X radial stiffness: 1,0e6 | Nfmm
¥ radial stiffness: 1,0e5 Nfmm

¥ tilt stiffness: 1,0e9 | |[Nmmjfrad
¥ tilt stiffness: 1,0e5  Nmmjrad
| CYN ] Damping parameter: 1,0e-5

@ Preload Displacements. .. Convert... Cancel

Figura 73: Transformacion de un Stiffness Bearing
Haciendo clic en él, se muestra un desplegable donde puede ser transformarlo en diferentes
elementos, de entre los cuales se escoge la opcidn Rolling Element Bearing, es decir, un cojinete de
rodamiento, componente del cual ROMAX facilita un catdlogo bastante extenso de piezas reales

(Figura 74). Una vez que se da el paso de modificar el Stiffness Bearing no es posible volver atras.
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28 Select Rolling Bearing - [} X

Catalog: Select All
¢ SeciAIE] INA - Updated February 2012 ~
CUSTOM ~
FAG 'Web site: hiip/fwww.ina.de/content.inadefen/
FAG-2018
FAG2012 Unless othenwise stated, bearing cataleg information has not been endorsed by their manufacturers. Catalog information is provided for
reference purposes only and is subject to change without nofice. Internal daia for stifiness and siress calculations have been estimated
INA-2018 from the external dimensions. When using the Advanced Bearing Modules, internal details should be checked with the manufacturer's data
Koya or using your own measurements.
Koyo2015
SKF ROMAX TECHNOLOGY MAKES NO WARRANTIES, EXPRESS OR IMPLIED, COMCERNING THE INFORMATION OR ITS ACCURACY ¥
SKF-2013 | |ORITS APPLICABILITY TO THE NEEDS OF THE USERS OF THIS INFORMATION. ANY WARRANTY OF MERCHANTABILITY OR OF
TIMKEN-2011 CITMESS CAD A DADTIALL AD DI IDDASE IS¢ SDEAICICALLY DISAT AICD DAkl LTLIKCS RN LIADIITY TA ALY AARD ALY AD
Designation: 5183008 | - - - 7= Catalog Details
Minimum Maximum ==y s o I: ;I 7 B | Type: Cylindrical roller
[ (d) Bore: 45,508 45,508 | |mm ~ Catalog: INA
s ] o [ L e
Availability
i T m
[ awailability: | Clear All Search Criteria 'u'ersll:\.n information
Creation date: 28/03/2012 10:58:10
Sort: Designation ~ Restore Original Criteria Author: Romax Technology Ltd
. - N Change date: 28/03/2012 10:58:10
Catalog Designation Type Rows d D B Dynamic Load Rating C.Ang. A..
Change author: = Romax Technology Lid
NA SL183006 Cylindrical roller 1 30,000 55,000 19,000 45000,0 0
External details
Rows: 1
(D) Outer diameter:
(mm) 55,000
(d) Bore: (mm) 30,000
(T) Overall width:
) 19,000
(ra) External fillat
radius:
(rb) External fillet
radius when ra does
not fit:
i . (V]
Dimensions Metric
@ Eiit.... Delete... Move to... Copy to... Mew Bearing. .. Cancel

Figura 74: Catdlogo de rodamientos en ROMAX

Dado que el listado de rodamientos es grande, ROMAX permita al usuario aplicar una serie de filtros
para concretar la busqueda en el catdlogo, pudiendo delimitar el tipo de rodamiento (de bolas, de

agujas, conico...) la marca, el modelo o las dimensiones.

ROMAX también permite modificar rodamientos ya existentes para adaptarlos a las condiciones
particulares del disefio, dejando al usuario redefinir pardmetros geométricos o de distribucién de
componentes (nimero de rodillos, longitud de estos...). Estos componentes personalizados, fuera del

catdlogo, quedan guardados en la ventana CUSTOM.

Se busca el rodamiento INA SL183006 usando el catalogo de ROMAYX, filtrando todos los posibles
resultados al definir la marca en la ventana superior izquierda y el modelo en la casilla Designation

(Figura 74).

Segun el programa, se trata de un rodamiento con un didmetro interno de 30 mm, un diametro

externo de 55 mm. y una anchura de 19 mm, con una fila de 18 rodillos en su interior.

Debido a esto, para que los ejes Pin encajen dentro del rodamiento, su didmetro debe ser de 30
milimetros, mientras que el hueco interno de eje Sleeve, para acoger el rodamiento debe tener un

didmetro de 55 milimetros.
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El rodamiento que se emplea en el banco es una versién ligeramente diferente del INA SL183006 que,

como se puede apreciar en la Figura 72, posee 19 rodillos pese a que el catalogo muestra que dicho

rodamiento tiene 18. El componente debe ser modificado para que cuente con esta caracteristica de

disefio mediante las herramientas de personalizaciéon de rodamientos de ROMAX.

Para ello, haciendo clic sobre el componente Rolling Bearing dentro del arbol de disefio, a través de la

pestaiia General, se pueden modificar los datos de este en la ventana Edit Details... (Figura 75).

%8 Rolling Bearing Arrangement

General Inner mounting OQuter mounting  Inner Predoads  Outer Predoads  Internal dearances  Mounting Distortion  Rating  Other

*

Mame: ||Sabé|ibe 1 Left Bearing

Description: ||

Catalog bearing:

Catalog Details

Type:
Catalog:
Designation:
Availability:

Cylindrical roller
CUSTOM
SL183006

Version information

Creation date:
Author:
Change date:
Change author:

28/03/2012 10:58:10
Romax Technology Lid
04/09/2019 17:04:28
Labomec

External details

Rows:

(D) Outer diameter: (mm)

(d) Bore: {(mm)

(T) Overall width: (mm)

(ra) External fillet radius:

(rb) External fillet radius when ra does not fit:
Dimensions

ISO 281 dynamic load rating (C): (N)

Edit details. .. Select... Browse

Mo loadcase selected

@

55,000
30,000
19,000

Metric
45000,0

=T,

Figura 75: Ventana de disefio de rodamientos

L

*Apply to all load cases

Cancel

Tras presionar el botdn Edit details... se abrird una ventana (Figura 76) en la que se preguntard al

usuario si desea aplicar los cambios a todos los engranajes del mismo tipo. Conviene responder

afirmativamente puesto que el mismo rodamiento estd presente en los seis satélites del modelo e

interesa que se modifiquen todos a la vez para ahorrar tiempo en el disefio.
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%8 Edit Custom Bearing ] *

Catalog Dimensions Construction Performance Equivalentload Internal
No &rTors or warnings

[CJEstimate internal details
Metric or English{inch) dimension estimation: Metric
Mumber of rollers; |—1g
(Dp) Roller pitch drde diameter: mm ™
(Dw) Roller dizmeter: mm
1) Full length of roller: mm Bearing Diagram  Raller Profile Diagram  Scale Drawing 3D View
() Roller corner chard along roller axis: mm
(x) Raller offset from center: mm
Bearing series (for bearing drag): Unknawn b

Calculated load ratings

150 281 dynamic load rating: 40556, 1 N ~

150 76 static load rating (Co): 453329 N
{D1) Outer raceway shoulder bore: mm
(d1) Inner raceway shoulder diameter: mm
({IRC) Inner rib dearance: mm
(ch1) Rib edge chamfer: ’70,17 mm
Calculated gap between rollers: 1,173e-2 mm
Gap as percentage of roller diameter: 0,16756 %
@ Cancel

Figura 76: Ventana Edit Custom Bearing

Dentro de la pestana Internal de la ventana Edit Custom Bearing (Figura 76), variamos el nimero de

rodillos de 18 a 19.

En la pestafia Inner Mounting (Figura 77) dentro de la ventana de la Figura 75 definimos la posicion
del centro del rodamiento respecto al elemento que va montado en su interior, que en este caso es el
eje Pin del satélite, de 24’5 milimetros de longitud. Dado que el offset marca la posicion del plano
medio del rodamiento, se define como la mitad de la longitud, es decir, 12’25 milimetros, quedando

de esta forma centrado dentro del mismo.
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28 Rolling Bearing Arrangement

General Inner mountng  Quter mounting  Inner Predoads  Outer Predoads  Internal dearances  Mounting Distortion  Rating  Other

Shaft: Satélite 1 Pin

Offset: T 12,250 | (mm

Mounting node:

Mounted axial dearance takeup:

Crientation: b= Left

Difference in axial spacing between inner and outer

grooves:
Inner ring flexibility:
(®) Not induded
(0 1D (axial bending and axial connections)

30 (full FE)

Bore diameter connection:

Mean shaft fit (-ve value for dearance fit): 0 um

Right

lium

[ override calculated effective mounting thickness

Effective mounting thickness:
Axial Connection Position. ..

Face connections for axial restraint:

um

Mo loadcase selected

@

Centered

Edit Shaft Fit...

15,000 | { mm

Current

Shaft offzet reference point on Bearing centre

bearing
Shaft connection axial position Bore diameter
setting for loading cenire

Shaft loading offset from reference
point on bearing
Shaft loading offset from shaft

(12,250)

origin {mm) (12,250)

Change to

Bearing centre

 Bore diameter
- cenfre

(12,250)

(12,250)

Inner ring can not be 3D (full FE) because:
Flexible bearing rings is not authorized.
Shaft must be an FE component.

*apply to all load cases

\
S

d
s

Ne

Figura 77: Pestana Inner mounting

Cancel

La pestafia Outer Mounting (Figura 78) permite hacer lo mismo pero esta vez haciendo referencia a la

posicion del centro del rodamiento respecto al elemento externo del mismo. En el caso de los cojinetes

de rigidez de forma predeterminada es el suelo, pero no es el caso de este rodamiento, que une el eje

Pin del satélite con su eje Sleeve, sobre el que van los dientes, permitiendo el giro ente ambos. El

elemento externo sera el Sleeve, de 24’5 milimetros de anchura, por lo que nuestro offset sera la

mitad, 12’25 milimetros, para tener centrado el rodamiento.
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%8 Rolling Bearing Arrangement

*

General Inner mounting Outer mounting  Innmer Predoads Outer Predoads  Internal dearances  Mounting Distortion  Rating  Other

Housing: | [Shaft] - Satélite 1 Sleeve ~ Current Change to

M offset: 12,250 | mm ;I::rsi:;g OISR CERO DT Bearing centre  Bearing centre
Mounting node: | | Housing connection axial positi  Quter diameter ~ Outer diamet

setting for loading : centre : cenfre
[JReverse axis Housing loading offset from o) 0)
reference point on bearing : :
Guter ring fexibility: ; ;
uter ing flexibiity Housing Joading ofset from (12,250) (12.250)
(® Not induded g g
‘Outer ring can not be 3D (full FE) because:
O 1D (axial bending and axial connections) Flexible bearing rings is not authorized.
30 (full FE) Ring Mesh Details. .. Housing must be an FE component.
Outside diameter connection:
Mean housing fit (-ve value for dearance fit): 0 um
| Edit Housing Fit... |

[ override calculated effective mounting thickness

Effective mounting thickness: 6,631
| Axial Connection Position. .. |

Radial Mode Connection Positions. ..
Face connections for axial restraint:
Left Right

Connecked
components: o o
Axial clearance: um w uri

Mo loadcase selected

*Apply to all load cases

[ ox ]| cancel

Figura 78: Pestafia Outer mounting

Como se aprecia en la Figura 79, una vez hemos caracterizado de una forma mds precisa nuestro

rodamiento su representacion en la interfaz del programa varia.

% Romeax
TECHNO o0y

Figura 79: Representacion tridimensional de los rodamientos en ROMAX
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Mientras que los Stiffness Bearings son representados como un aro azul que recubria el eje, ahora que
los cojinetes han sido caracterizados de una forma mas precisa como rodamientos, se pueden ver los

casquillos interno y externo, asi como los rodillos entre ambos elementos.

El giro relativo ente la corona auxiliar y el armazén es minimo, y era hasta el momento modelizado
como un Stiffness Bearing. En la realidad el movimiento entre ambos componentes se produce por
friccidn, facilitado por la accién de un lubricante que disminuye el rozamiento entre ambas partes en

contacto. Este tipo de relacién se puede modelizar mediante la herramienta Clearance Bearing.

Haciendo clic en Convert... al seleccionar el Stiffness Bearing, se escoge Clearance Bearing de entre las
opciones que se muestran en el menu desplegable (Figura 739, pudiendo modificar sus parametros

en la ventana de la Figura 80.

28 Clearance Bearing X

% Name: ||Clearance Bearing 1 |

Description:
Offset: 43,500 | mm
Housing/Shaft:
<Ground = ~ Details...
Shaft mounting eccentridty offset: 0 mm , at angle 0 deg Eccentricty...
Bearing type: () Thrust pad (® Radial dearance
[T
Diameter: EEN0G | | mm ~
331,550

Length: 99,000 | mm
Clearance: 10,00 | |um ~
Total contact stiffness: 1,0e8 | |Nfmm w
[ allow override of minimum stiffness

Stiffnesses

0.1 To enable friction go to the
— effidency analysis settings
Iin and change the bearing
- friction model
| DTN Damping parameter: 1,0e-5
@ Preload Displacements. .. Convert... Cancel

Figura 80: Ventana de definicion de un Clearance Bearing
El diametro externo de la corona es 349 milimetros. Debido a que el contacto se realiza en toda la
anchura de la corona, su longitud sera igual a la anchura de ésta, 99 milimetros. Los valores de holgura
y rigidez total de la zona de contacto son elegidos a criterio personal dado que no se conoce el dato

exacto. De momento su valor serd definido como 10 um.
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Este tipo de cojinete aparecera representado en nuestro modelo como un recubrimiento azul sobre

el eje en el que va montado.

Ahora que ya estan definidos de forma mas precisa todos los rodamientos del modelo, el siguiente
paso es determinar de cual es el aceite que empleamos en el modelo para simular la lubricaciéon, que
en el caso del banco de pruebas es el ISO VG 220, a través del botdn Lubricant, dentro de la pestafia

Modeling (Figura 81).

Se debe acceder a la ventana de seleccion del tipo de lubricante con la ventana de disefio del
ensamblaje completo abierta, de tal forma que el aceite seleccionado afecte a todos los componentes
de nuestro modelo. Es posible comprobar que esto ocurre si en la parte superior de la ventana (Figura

81) aparece escrito Select lubricant for: Gearbox Assembly.

28 Select Lubricant e

Select lubricant for: Gearbox Assembly

The lubricant selected will become the default lubricant for components within the
gearbox that have no lubricant defined.

Lubricant: | IS0 VG 220 Mineral b

Edit lubricant level for this component

Level: I:I mm ~ | (®)From gearbox origin

EF additives: Mone e
Lubricant is filtered

IS0 4406 contamination code: -{12/10 o
@ Cancl

Figura 81: Ventana de seleccion de lubricante

Las caracteristicas del lubricante se veran afectadas por las condiciones ambientales del ensayo, sobre

todo de la temperatura, cuyo valor es posible definir cuando se edita un Load Case.
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6.8 DEFINIR LOAD CASES

El primer paso a la hora de definir los casos de carga que aplicaremos a nuestro sistema es definir las
entradas y salidas de potencia de nuestro sistema. En el banco no existe una salida de potencia como

tal, toda la potencia que produce el motor se consume dentro del sistema.

Los nodos de entrada y salida de potencia se emplean en ROMAX para especificar en qué lugar del
sistema entrara el par proveniente de una fuente externa, y en qué lugar se producira la salida de
dicho par. ROMAX no diferencia entre nodos de entrada y salida de potencia. Lo que define que sea
de un tipo u otro es la velocidad y el sentido de giro, a partir de los datos del par que se han

especificado en el ensayo.

En el caso que nos ocupa, la carga, que cuelga de un brazo, inducira el par a la corona del grupo auxiliar.
El motor proporciona movimiento y par, pero en menor medida que el brazo, con el Unico propdsito

de compensar las pérdidas de potencia del sistema.

Por lo tanto, se definen dos entradas de potencia en nuestro modelo. La primera de ellas en el eje

interno, donde se especifican el movimiento y el par que el actuador transmite al mismo.

Para ello, dentro de la ventana de disefio del eje presionamos el botén Add Power Load y hacemos
clic en el eje, apareciendo una ventana donde introducir el nombre y posicién axial de dicho nodo de

potencia (Figura 82).

La entrada del motor se aplica con un offset de 0 ya que el banco va empalmado con el eje del motor

en esa posicidn, siendo su nombre, por ejemplo, Motor eléctrico.

28 Power Load x
O Name: [Motor eléctricof
Description:

[Juniformly distributed loading

Slave to Power Load

Transmitted power;
In: li
k.\'l'.'.

QOut:

Power loads provide a simple input or output of power to the shaft system

g Concel

Figura 82: Ventana Add Power Load
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Se repite el procedimiento con la segunda entrada de potencia, de nombre Par externo esta vez sobre
el eje de la corona auxiliar, con un offset de 49’5 milimetros para que actde en la mitad de los 99
milimetros de anchura de la corona (Figura 25), y marcando la casilla Uniformly distributed loading,
para que torsione toda la anchura del eje. Ambas entradas aparecen representadas como flechas que

rodean el eje.

Editar un caso de carga es posible a través de la pestafia Loading, haciendo clic sobre el botén DC
editor (Duty Cycle editor). En la ventana Duty Cycle editor (Figura 83) se pueden definir ciclos de
trabajo, y aifadir a cada uno de ellos todos los casos de carga de los que esté compuesto. Por defecto

aparece creado un ciclo de trabajo en el ensamblaje, de nombre DC for Gearbox Assembly.

%8 Duty Cycle Editor ] x
Duty cydes
Run dut;
Name Duty cycle results: Empty oo
Powerflows...
DC for Gearbox Assembly Type: Duty Cycle L2
Default input speed: It Static Analyses...
(rpm) (undefined) C
Default input power: llt; Run Al DCs...
(W) (undefined)
Required life in Time
Description: Esugérﬁzﬂa for Gearbox m
Add... Edit... b, Cltches,
Duplicate. .. Delete. Duty Cyde Exceptions. .. Open All Results. . BE Create Drive Cyde.
Load cases
Run load case
Name Powerflow Ready Static Results Messages
m Powerflow...
A static Analyss...
P8 LoadCaseGrd...
AddLC... EditLC... Dupiicate LC... Delete LC... Copy LC To...
MNo micro-geometry or results
Load Case Dependent Attributes. .. Generate Load Cases From Recorded Data.
[z) Brawse Error Log Export RXF... Impart RXE. ..

Figura 83: Ventana Duty Cycle Editor

Seleccionando en la parte superior izquierda el ciclo de trabajo que se desee definir, se le pueden

afiadir casos de carga a través del botén Add LC... (Figura 84).

74



58 Edit powerflow condition *

Name: ||.B. new load case|
Description:
Duration: | hrs v
Temperature: 70,000| |C w Edit Dynamic Properties. ..
Lock/Unlock Copy From Existing Load Case
Locked Mame
System power infout: Edit...
Defined Mame Speed(rpm) Torgue(Mm) Paower (kW)
O Motor eléctrico
O Par externo
£ >
All torgue splits defined: ‘fes Edit...
Edit...
Mame Ratio Efficency
Run Static Analysis Run Powerflow

@ Cancel

Figura 84: Ventana Add Load case
Como se puede apreciar, para un Load Case es posible especificar su y temperatura a la que tiene
lugar, siendo ambos aspectos importantes en cuanto a la vida Util de los componentes del sistema.
Haciendo doble clic sobre cada nodo de potencia del sistema, se pueden definir la velocidad de giro

del eje, el torque y la potencia transmitida, dependiendo el tercer factor de los otros dos (Figura 85).
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%8 Power Input or Take-off w0

Define up to two inputs:

] Define shaft speed: rpm
Defaulk: (undefined) rpm |Use Default
[ ] Define torque: Mm
Defaulk: (undefined) Mm |Use Default
[ | Define power: kw
Drefault: fundefined) kit |Use Default

Linked power load:

Power rakio:

Torsional Stiffness

Static Analysis: Mmmfrad -

[] use for dynamic analysis

Dynamic Analysis: 1000,000|  MNmmjfrad
@ Reset... Cancel

Figura 85: Ventana para definir nodos de potencia

A la hora de definir el torque, se debe de tener en cuenta la forma en la que ROMAX interpreta su

signo. La figura 80 es bastante aclaratoria al respecto.

Z axis
>
<f at) Set——— o) (>
View tve torque View
— P

Figura 86: Sentido del par
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6.9 OBTENCION Y ANALISIS DE RESULTADOS

Para la obtencidon de resultados en el modelo, se va a definir el Load Case 1, con unos valores de
velocidad del eje de 50 rpm y un par aplicado externamente de 400 Nm, que se introducen en los
nodos de potencia Motor Eléctrico y Par Externo. Dicho caso de carga se aplica en el modelo por una

duracién de 10 horas con una temperatura de funcionamiento de 70 grados (Figura 87).

88 Edit powerflow condition X
Mame: |Load Case 1] |
Description:
Duration: 10,0000 | |hrs -
Temperature: 70,000 C ~ Edit Dynamic Properties...
Lock/Unlock Copy From Existing Load Case

Locked Name
System power injfout: Edit...

Defined Mame Speed(rpm) Torgue(Mm) Power (kW)

) Motoreléctricc 50 7,395¢-3 3,872e-5
v ) Parexterno 0 400,000000 0
All torque splits defined: ‘Yes Edit...

Name Ratio Efficiency

Run Static Analysis Run Powerflaw

@ Canel

Figura 87: Load Case 1

Para realizar el analisis estatico, que permite obtener la mayoria de los datos mostrados a
continuacién, a través de la ventana de disefio del ensamblaje completo se pulsa el botén Run, en la
parte superior derecha de la pantalla, habiendo seleccionado previamente el Load Case bajo cuyas

condiciones se pretende obtener los resultados.

Tras ejecutar el andlisis mediante el Solver, aparece una ventana (Figura 88) informando sobre los
problemas que tiene el modelo, diferenciados en dos tipos, los errores, mostrados en color rojo, que
impiden que el modelo pueda ser calculado dado que no funciona correctamente (no estd
completamente restringido, la geometria de los engranajes es incompatible y provoca colisiones,
etcétera...) y las advertencias, mostradas en color azul, que permiten realizar el analisis pero con el
aviso por parte de ROMAX de que los datos pueden ser errdneos, debiendo ser el usuario del programa

el que bajo su criterio los considere como vdélidos o no.
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%8 Static analysis errors and warnings X

! . Errors: 0 ‘Warnings: 39 Click on the message to see a description
b
Level Message 2
The speed convergence accuracy is used as a tolerance for detecting zero speed and wil affect rating calculations. The value is currently higher than the minimum shaft speed which is 10 rpm

Warning Bottom dearance is less than 0,25 of module. Clearance = 0,20906 of module.
Warning Bottom dearance is less than 0,25 of module. Clearance = 0,20906 of module.
Warning Corona -> Satélite 1: addendum coefficient out of range recommended in MAAG gear bock Section 1.33 to avoid interference, Internal gear profile shift coefficient (x2) should be >=-1.0 and exter...
Warning Corona -> Satélite 2: addendum coefficient out of range recommended in MAAG gear book Section 1.33 to avoid interference. Internal gear profile shift coefficient (x2) should be >=-1.0 and exter...
Warning Corona - Satélite 3: addendum coeffident out of range recommended in MAAG gear book Section 1.33 to avoid interference. Internal gear profile shift coeffident (x2) should be >=-1.0 and exter...
Warning Corona aux -> Satélite 1 aux: addendum coefficient out of range recommended in MAAG gear book Section 1,33 to aveid interference, Internal gear profile shift coefficent (x2) should be >=-1.0a...
Warning Corona aux -> Satélite 2 aux: addendum coefficient out of range recommended in MAAG gear book Section 1.33 to aveid interference. Internal gear profile shift coefficient (x2) should be >=-1.0a...
Warning Corona aux -> Satélite 3 aux: addendum coeffident out of range recommended in MAAG gear book Section 1.33 to avoid interference. Internal gear profile shift coefficient (x2) should be >=-1.0a...

v

iml IR

Description or action

Set a more suitable value for speed convergence accuracy in the analysis settings convergence criteria window

@ Browse

Close

Figura 88: Errores y advertencias en el modelo

En dicha ventana aparece, para cada uno de los problemas del modelo, una recomendacién aportada

por el programa sobre la forma de solucionarlo, que se muestra en la parte inferior. Al no existir

errores, el Solver puede ejecutar el andlisis estatico. No obstante, conviene revisar las advertencias

para asegurar que los resultados que se obtienen tienen validez.

En la primera advertencia ROMAX advierte que la tolerancia de convergencia de velocidades del

modelo, que indica en qué momento se deja de realizar las iteraciones, es demasiado alta teniendo

en cuenta las velocidades angulares del modelo (50 rpm en el caso del eje interno, como se define en

el Load Case 1). Este valor puede ser modificado a través de la pestafia Analysis, Settings.

En la pestafia Convergence criteria (Figura 89) se modifica el valor de Speed convergence accuracy de

10 rpm como estaba anteriormente, a 1 rpm. Tras realizar esto, se puede comprobar al volver a

analizar estaticamente el modelo bajo el Load Case 1 que la advertencia desaparece.
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%8 Analysis Settings for Design -- MODELO NUEVO =

General options Micro-geometry Analysis  NVH Ratings Effidency Legacy

Static FE solver Gears Bearings Bearings Advanced Convergence diteria  Convergence controls  Lubricant
Maximum number of iterations: 120 :
Use force convergence tolerance

Force convergence accuracy: N ~
Use displacement convergence tolerance

Displacement convergence accuracy: um w
Power convergence accuracy: kw ~
Speed convergence accuracy: rpm -

Reset to user defaults Accept as user defaults Reset to factory defaults. ..
@ Load from file... Save to file... Cancel

Figura 89: Modificaciones en los pardmetros de andlisis estdtico

El resto de las advertencias sobre el modelo a la hora de aplicarle un andlisis estatico hacen referencia

a los datos de microgeometria, pero no van a ser tenidas en cuenta.

6.9.1 Deformaciones, fuerzas, momentos y solicitaciones de los ejes

Acceder a las deformaciones de los ejes bajo carga es posible a través de la pestafia Reports, View
Deflections. ROMAX carga una ventana en la que se puede ver el modelo coloreado en funcién del
nivel de deformacion a la que se ve sometido en las condiciones de trabajo definidas en el Load Case

gue se haya escogido para realizar el analisis estatico.

Por defecto todos los ejes del modelo son de un acero con las siguientes caracteristicas, a las que se

accede a través de la ventana de disefio del eje, en la pestaiia Modeling, Material (Figura 90).
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%8 Shaft Material -

The shaft material applies to all shaft sections that do not define
their own material. To set section materials individually, use the
selector in the modify section dialog.

Material details
Material
Mame: Steel (Medium) ~
Yield strength: (MPa) 380,000000
UTS: (MPa) 660,000000
Strain at UTS (undefined)
Youngs modulus: (MPa) 2.07e5
Density: (kg/m*3) 7800,000
Coefi. expansion; (um/mC) = 12,000
Poisson's ratio: 0,29 WV
Material loss factor: 2.0e-3
Select material: | Standard:Steel (Medium) w

g cance

Figura 90: Propiedades del material de los ejes
Los valores de la escala de colores pueden ser modificados por el usuario a través del botdn Edit
Settings, representado en esta ventana como una llave inglesa, desactivando la opcién de valores por
defecto, que oscilan entre el valor maximo y minimo de deformacién calculados por el programa
durante el cdlculo estatico, como se puede apreciar en la Figura 91. Se dejan los valores por defecto

puesto que los dibujos representan asi la deformacion de una forma mas precisa y visual.

28 Results Settings >

[ Juse default settings
Custom Settings

Custom b

Deformation scaling factor: 45,072

Plot color range

Minimurm result; 0 lum o

Maximum result: 0,151| um

Save Delete

@ oK Cancel

Figura 91: Ventana Edit Settings
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Por otro lado, mediante un desplegable en la parte superior de la ventana se puede indicar al
programa qué tipo de deformacién o rotacidon debe ser mostrada en pantalla, en los tres ejes del

espacio de forma separada, o si por el contario se desea representar la deformacién en valor absoluto,

como es el caso de las Figuras 92 y 93.

Deflection Magnitude (um})

0,08

0,05

0,03

0,00

Figura 92: Deformacion absoluta de los ejes

Como se puede apreciar en la imagen, los ejes mas deformados son los del portasatélites, y los Piny
Sleeve de los satélites, alcanzando valores pico de 15 um. A través del arbol de disefio es posible
ocultar el eje del portasatélites presionando el circulo azul a su derecha una vez para hacerlo traslicido
o dos veces para ocultarlo del todo, pudiendo de esta forma visualizar el eje interno sin problema para

comprobar sus deformaciones (Figura 93).

Deflection Magnitude {um)
0,15

0,13

0,10

0,08

0,05

0,03

0,00

Figura 93: Deformacion absoluta de los ejes

El eje interno no parece deformarse bajo la accion del Load Case 1.
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Para visualizar los momentos, fuerzas y diferentes tipos de estrés (torsion, flexién) aparecen en los
ejes durante su funcionamiento, se debe pulsar el botdn View Shaft Results en |la pestaia Reports,
Shafts, siempre y cuando esté resuelto el analisis estatico con el caso de carga bajo el cual se

pretendan obtener los resultados, en este caso el Load Case 1.

Tras acceder a los resultados de los ejes, automaticamente se despliega una ventana (Figura 94), en
la que mediante el boton Add> se especifica en el recuadro de la derecha los ejes del modelo de los

gue se quiere extraer informacién a la vez, sin necesidad de ir uno por uno.

28 Select components it
Available Components & Add= Selected Components
Eje corona [Eje corona [New Condensed stiffne et

Eje corona aux [Eje corona - copy 1]
Eje planeta [Shaft 1] Add all
Eje portasatélites [Shaft 2]

Satélite 1 Pin [Satélite 1 Pin]

satélite 1 Pin aux [Satélite 1 Fin - copy 1]

Satélite 1 Sleeve [Satélite 1 Sleeve] W
< > Mo

2

Figura 94: Ventana View Shaft Results

En la Figura 95 se muestran los resultados de momento respecto al eje Z del eje interno de nuestro
banco. En el recuadro de la zona superior izquierda aparecen los valores que se calculan con respecto
a cada uno de los nodos definidos en el eje por el programa. El recuadro de la parte superior derecha
muestra el valor del momento en casa nodo. Aparecen momentos de valor absoluto 49,23 Nm. en los

nodos que relacionan los planetas con el eje.
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Results for: Avaiable Vaiues: Node Offset mm)  Applied () Reaction (Nm) ~

About ¥

121,667

Forces X2 plane [w] 0 55353 [}
Moments ¥2 plane 0417 0 o
Displacements X plane 60,83 o
Stresses AboutX 51,250 ]
o
]

152,083
182,500
215,000
250,750
26,500  492X7N
3LL500  9.237N

5,10012-

0
0
0
0
0
0

R

oo oo

Shaft 1 [Load Case 1]: Moments about Z axis

30— A Appiied

(Nm)

W Reaction

Offset (mm)

Figura 95: Momentos con respecto al eje Z presentes en el eje interno

Dado que en el Load case 1 sélo se ha definido un momento que interactua con el modelo, el que

entra a través de la corona del grupo auxiliar, no aparecen fuerzas en ninguno de los nodos del eje.

Si por ejemplo se define una carga puntual con valor 100 N en el eje Y en un punto del eje, mediante
la herramienta Point Load Moment (Figura 96) en la ventana de disefio de éste, es posible comprobar

de qué forma interactuia dicha fuerza con el eje.

%8 Point Load Moment %
MName: oint Load Moment 1] |
Description:

v Offset: 500,000 | | mm i

[ uriformly distributed loading

Coordinate system: (®) Local coordinates (C) Global coordinates
Load case: | Load Case 1in DC for Gearbox Assembly  ~ |
Forces Moments
o
$x e
Set All Clear Al
@ Concel

Figura 96: Ventana Point Load Moment

Seleccionando de entre las opciones las fuerzas en la direccidén Y se muestran las fuerzas aplicadas y
las reacciones en los apoyos, que en este caso son los dos cojinetes hidrodindmicos del eje interno

(Figura 97).
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Shaft 1 [Load Case 1]: Y forces

100—— &

N

an——

Offset (mm)

Figura 97: Fuerzas y reacciones en el eje interno

Esta fuerza se elimina puesto que no esta presente, sélo ha sido utilizada para mostrar cémo ROMAX

situa las fuerzas aplicadas y las reacciones en este tipo de graficos.

Si se analiza la torsidn a lo largo de la longitud del eje del portasatélites bajo la influencia del Load
Case 1, se obtiene el grafico de la Figura 98. En color gris claro se muestra la seccién del eje, y en color
azulado los valores de tension tangencial de tipo torsional. Los valores de esta tensién son mayores
cuanto menor es el drea de la seccidon transversal, puesto que el mismo momento se reparte en una
menor superficie. Segin Romax el valor de dicho momento es de aproximadamente 500 Nm,

constante en toda la longitud del eje (Figura 99).

Shaft 2 [Load Case 1]: Torsion

(MPa)

Offset (mm})

Figura 98: Torsion del eje del portasatélites
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Shaft 2 [Load Case 1]: Moments about Z axis
i ¥ )

300—— &k nppiied

(Nm)

W Reaction

Oftset (mm)

Figura 99: Valores de momento en el eje Z del portasatélites

6.9.2 Desgaste de los cojinetes

Para analizar la influencia sobre los cojinetes en el modelo del banco de la velocidad de giro del motor,
de la cantidad de torque externo que apliquemos, y de la temperatura de funcionamiento se van a
definir varios casos de carga a parte del principal a la vez a través del botdn Load Case Grid, que
permite acceder a la tabla de la Figura 100, en la ventana DC Editor (Figura 83), y se van a estudiar los

efectos de uno de ellos sobre los cojinetes por separado.

%8 Load Case Grid O X
Motor eléctrico — - Par externo — -
MName Duration (hrs) | Temperature (C) | Speed {rpm) | Torque (Nm) | Power (kW) | Speed (rpm) | Torque (Nm) | Pawer (kW)

+speed 10,0000 70,000 100 7,395e-3 3,872e-5 0 400,000000 C

—temp 10,0000 50,000 50 3 -5 400,000000 C

+torque 10,0000 70,000 50 7,39 -5 800,000000 C

Load Case 1 10,0000 70,000 50 7,395e- 400,000000 C

] Cancel

Figura 100: Tabla Load Case Grid
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ROMAX permite analizar el comportamiento de los cojinetes para un caso de carga concreto a través

de la herramienta Bearing Results. Se puede acceder a los resultados a través de la pestafa Reports.

En la parte de arriba aparece una tabla (Figura 101) donde el programa muestra el calculo del dafo
gue han sufrido los rodamientos del modelo durante el caso de carga que esté seleccionado, asi como
el nimero de horas que pueden ser capaces de resistir sin romperse bajo las condiciones de dicho

caso. Ambas caracteristicas son calculadas bajo las normas de los estandares ISO e ISO TS 16281.

El calculo del desgaste de los cojinetes hidrodindmicos entre el eje interno y el bastidor, asi como del
desgaste en la union por friccidn entre la corona auxiliar y el bastidor no se puede obtener usando

estas normas, por lo que su andlisis sera fallido.

Bearing 150 % Damage IS0 TS 16281 % Damage 150 Lifethrs) 1S0 TS 16281 Life(hrs)
Satélite 1 Bearing 4,0818e-5 3,7704e-5 2,4499e0 2,6522e6
Satélite 1 Bearing - copy 1 4,0821e-5 3,7706e-5 2,457e6 2,6521e6
Satélite 2 Bearing 4,08e-5 3,6093e-5 2,451e6 2,7706e6
Satélite 2 Bearing - copy 1 4,0801e-5 3,6094e-5 2,4509e0 2,7705e6
Satélite 3 Bearing 4,0821e-5 3,7706e-5 2,4497e6 2,6521e6
Satélite 3 Bearing - copy 1 4,0818e-5 3,7704e-5 2,4499:6 2,6522e6
Clearance Bearing 1 Not applicable Mot applicable Not applicable Mot applicable
Rigid Connection 1 Mot applicable Mot applicable Mot applicable Mot applicable
Journal Bearing With Hydrodynamics 1 Mot applicable Mot applicable Mot applicable Mot applicable
Journal Bearing With Hydredynamics 2 Mot applicable Mot applicable Not applicable Mot applicable

Figura 101: Dafio en los cojinetes

En la Figura 101 se muestra el dafio que han sufrido todos los rodamientos del modelo bajo el caso de
carga Load Case 1, aunque podemos obtener la misma tabla bajo la accién del resto de casos de carga
gue hemos definido. Como todos estos rodamientos realizan la misma funcién de permitir el giro

relativo entre los satélites y el portasatélites, es normal que su comportamiento sea el mismo.

El dafio en porcentaje mostrado esta basado en la duracidn indicada al definir el Load Case, a través
del método L10. Esto implica que un dafio del 100% supone que el 10% de los rodamientos fallaran
transcurridas 70 horas (dato introducido por el usuario en el caso de carga). ROMAX informa también
de la vida del componente indicando cuanto tiempo durard bajo las condiciones de operacién que han

sido especificadas (Figura 103).

Para obtener resultados de los rodamientos al acabar todo el ciclo de trabajo, es decir, tras la sucesion
de todos los casos de carga, se debe entrar en la ventana Reports, haciendo clic en Bearings, Bearings

Duty Cycle Results.

ROMAX facilitara a continuacidn una serie de graficas (Figuras 102 y 103) donde se representa del
dafio total de cada cojinete bajo el ciclo completo de trabajo, asi como la previsidn de vida util del
mismo. Como se puede apreciar, el ciclo de trabajo completo no solicita de manera notable los

rodamientos del modelo.
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Gearbox Assembly: Modified Damage

Satélite 1 Bearing

Satélte 1 Bearing - copy 1

Satélice 2 Bearing

Bearings

Satélte 2 Bearing - copy 1

Satélite 3 Bearing

Satlite 3 Bearing - copy 1 — """" R :

0.000 0.0a1 0.00z2 0.003 0.004 0.005 0.008 0.007
Darmage: (%)

W 150281
O 150281 /75 16281

Figura 102: Dafio de los rodamientos tras la sucesion de todo el ciclo de trabajo

Gearbox Assembly: Modified Life

Satelite 1 Bearing

Satélite 1 Bearing - copy 1

Satélite 2 Bearing

Satélite 2 Beaning - copy 1

Satelite 3 Bea'ingj—f
Satelte: 3 Beating - copy | J—

a 40000 80000 120000 180000 200000 240000 280000
Life [hrs)

B 15028
O 150281 /75 16281

Figura 103: Estimacion de vida de los rodamientos tras la sucesion de todo el ciclo de trabajo

En la misma ventana se muestran, mas abajo que las anteriores, graficas de la contribucion de cada

caso de carga sobre el cojinete (Figura 104) en el dafo total (mostrado en la Figura 102), referente al

ciclo completo.
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Satélite 1 Bearing [Cylindrical roller SL183006] At: 12,250 mm on Satélite 1 Pin

Gearbox Assembly:
Modified damage for Satélite 1 Bearing

Load case

0.000 0.001 0.002 0003 0.004 0.005 0,006
Damage [%)

5023
O] 150231 /75 16281

Figura 104: Influencia de los distintos casos de carga sobre uno de los rodamientos

Se puede apreciar que aumentar la velocidad de rotacidon aumenta ligeramente el dano sobre los
rodamientos, al igual que la temperatura. Disminuyéndola 20 grados se redujo ligeramente el dano,
por lo que previsiblemente un aumento de su valor aumentase el dafio también. Sin embargo, la
variable que afecta de forma mas significativamente en la vida de los rodamientos es el par que se
transmite entre los engranajes. Duplicarlo ha ocasionado que el dafio se multiplique

aproximadamente por 10.

Es posible modificar las normas bajo las cuales estos calculos son llevados a cabo en la pestafia

Analysis, haciendo clic en Settings, Ratings, Bearings, lo que nos llevara a la ventana de la figura 105.

28 Analysis Settings for Design -- Two Speed Electric Drive =
General options ~ Micro-geometry Analysis  NVH Ratings  Effidency Legacy
Bearings Gears Shafts Splines
Reported Life Methods

1150 281 Use Obsolete Methods:
#1150 281 /TS 15281 [ adjusted 150 281
[ advanced

[[J o 150 281 sup.
[ Adjusted DIN 150 231 sup.

Version of IS0 281: 150 281 Rev 2 (2007)
[JUse film parameter to estimate kappa (advanced T516281 only)
Maximum value for aDIM or aISO : 50,0
Reliability (corresponding a1) : 90,0 % (1,000) w~
Reset to user defaults Accept as user defaults Reset to factory defaults. ..
@ Load from file... Save to file... Cancel

Figura 105: Diferentes opciones a la hora de analizar cojinetes.
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6.9.3 Error de transmision

El error de transmision es la diferencia entre el mayor y el menor valor de desplazamiento sobre la
linea de accidn de los engranajes. Considerando dos engranajes con perfil de evolvente, para la
transmisidn de movimiento el diente del engranaje conductor debe presionar el diente del engranaje
conducido, aplicandole una fuerza que actua a través de una linea, que es la que se conoce como linea
de accién (Figura 106).

\

Driving Gear
ROW N

. Point of Contact

\
\

N Line of Action
\Rota%
Driven Gear

Figura 106: Concepto de linea de accion.

Dicho desplazamiento sobre la linea de accion de los engranajes estd estrechamente relacionado con
la variacién de la rigidez de los pares de engrane durante el giro. No es la magnitud del desplazamiento
la que determina la severidad del error de transmisidn, sino la diferencia entre el valor maximo y el
minimo. El error de transmisién es considerado como una de las principales fuentes de ruido en los

engranajes.

Si en el modelo se accede a la ventana de disefio de uno de sus dos grupos epicicloidales y se accede
a su microgeometria a través de la pestafia Modeling, el programa permite realizar un andlisis de la
microgeometria en el contacto entre un par de engranajes. Dicho par de engranajes puede ser

escogido por el usuario mediante un desplegable en la parte superior izquierda.

La microgeometria puede retrasar el contacto entre pares de dientes si se recorta material sobre el
perfil de evolvente, dando como resultado un desplazamiento de la linea de accidn con respecto a los

valores de los dientes iniciales.

La rigidez del engrane el mayor cuando hay dos parejas de dientes en contacto que cuando hay uno
sblo. Esta variacion de rigidez de engrane provoca error de transmisiéon. Aproximando lo maximo
posible la relacion de recubrimiento a 1 minimizamos la variacién de rigidez y, por tanto, el error de

transmision.
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Para cualquiera de los dos grupos, dado que son idénticos, si se selecciona el contacto Planeta /
Satélite 1y se ejecuta el analisis automaticamente bajo el Load Case 1, ROMAX despliega una ventana

con una grafica (Figura 107) que relaciona la rigidez del contacto entre dientes con respecto al Roll

Angle.
28 Analyze Micro-geometry X
Analysis case: Planeta -» Satélite 1 gear mesh @@ Load Case 1
] override tooth stiffness Add Remove Last
Percentage roll angle (3%) | Planeta: Stiffness (GPa) | Satélite 1: Stiffness (GPa) | Conjugate: Stiffness (GPa) o)
o 55,972290680 24,914769701 17,240541631
16,7 50,937426485 34,202253263 20,962547738
33,3 44,974502576 43,009503415 21,985030124
50,0 38,764131377 52,514791632 22,301865699
66,7 32,764705456 62,953482223 21,549221920
83,3 27,031295472 74,101791298 19,806254281
100,0 20,729550717 85,349795238 16,678674752 v

Tooth stiffness profile (transverse). Percentage of roll angle range. Starting from lower end for Planeta.
Starting from upper end for Satélite 1

7 1000

o

9 8o

@

E E00

= Conjugate: Stiffness
E 400 — — - Planeta: Stiffness
B A e S e Satélite 1: Stiffness
= ol

O 100 200 300 400 B0O BOO YOO 8O0 900 1000
Roll angle far Satélite 1 (%]

Multi-tooth transmission error

Pitch error: 0 |um v
Number of tooth passes:
@ Reset Defaults Cancel

Figura 107: Variacion de rigidez en el contacto Planeta / Satélite 1

Si se realiza el mismo procedimiento con el contacto Corona / Satélite 1 se obtiene la grafica

mostrada en la Figura 108.

28 Analyze Micro-geometry x
Analysis case: Corona -> Satélite 1 gear mesh @@ Load Case 1
[ override tooth stiffness Add Remove Last
Percentage roll angle (3t) | Corona: Stiffness (GPa) | Satélite 1t Stiffness (GPa) | Conjugate: Stiffness (GPa) -
0 112,658342336 24975532217 20,443399808
16,7 85,883551235 34,790070811 24,760132151
33,3 66,620362332 “4,218437360 26,577771745
50,0 52,4546 13477 54,509104948 26,731064263
86,7 41,771645697 65,842981232 25,557582293
83,3 33,483734981 77,833015058 23,411931164
100,0 26,830895039 89,628449995 20,649365095 hd

Tooth stiffness profile {transverse). Percentage of roll angle range. Starting from lower end for Corona.
Starting from lower end for Satélite 1

Conjugate: Stiffness
— — - Coona: Stiffness
----- Satélite 1: Stiffness

Tooth stifness (GPa)

0+

0 100 200 300 400 800 eOO VOO 800 900 7000
Roll angle for Corona [7]

Multi-tooth transmission error

Pitch error: 0 um ~
Mumber of tooth passes:

@ Reset Defaults Cancel

Figura 108: Variacion de rigidez en el contacto Corona / Satélite 1
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Tras presionar el botdn OK de esta ventana, se accede a una grafica (Figura 109) en la que se relaciona
el desplazamiento de la linea de accidn con el Roll angle. El error de transmisién de ambos dientes es
el mismo dado que al estar en contacto si desplazamiento con respecto a la linea de accién es idéntico.
Sin embargo, la posicion angular a la que se relacionan dichos desplazamientos varia al ser los dientes

distintos en cuanto a geometria.

551

Displacement in line of action {um)

54.1

531 . . . . . .
130 140 160 180 170 180 180 200 210 220 230 240 250 260 270 280 230 300 A0 3200 3E00 340 kO

Floll angle from base of tooth 1 : Planeta [deq)

Figura 109: Grdfica Roll Angle / Desplazamiento de la linea de accion para el planeta del grupo de prueba
En esta grafica es posible modificar los datos de los ejes de abscisas y de ordenadas, pero para este

caso los valores por defecto son los relevantes. En la pestafia Report (Figura 110) se muestran los

datos numéricos de dicha gréfica.

Roll angle from base of tooth 1 : Planeta (deg) Displacement in line of action {um)
Max: 34,616 55,25
Min: 13,522 53,30
Ranges: 21,004 1,96
Average: 24,069 53,87
34,616 53,36
33,209 55,25
31,803 54,69
30,397 54,14
28,991 53,61
27,584 53,41
26,178 53,48
Data: 24772 54,00
23,366 54,54
21,959 55,09
20,553 53,30
19,147 53,37
17,741 53,41
16,334 53,43
14,928 53,43
13,522 53,41

Figura 110: Tabla de valores de la figura anterior, accesible mediante la ventana Reports.
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El rango de desplazamiento con respecto a la linea de accién, o lo que es lo mismo, el error de
transmision del par de engranajes Planeta/Satélite 1 es de 1,96 um. Segun la experiencia, se debe

aspirar a que el error de transmisién en el contacto entre pares de engranajes sea inferior a 2 um.

6.9.4 Esfuerzos en los dientes

Sin salir de la anterior ventana, en la pestaia Plot se elige la opcion 3D. Escogiendo Gear tooth el
programa dibuja sobre los flancos de los ejes diferentes datos que pueden ser seleccionados en el
desplegable Plot Type, de entre los cuales se va a escoger la tension maxima de contacto Maximum

contact stress (Figuras 111y 112)

CON MICROGEOMETRIA SIN MICROGEOMETRIA

Contact stress (MPa)

Contact sress (MPa) 456,756506
853,000817
422629196
710911544
388,501884
© . 568, 720211
..6 354 374573
g 426,546008
E 320247262
284 364606
286119951
142,182303
251992640
.000000
Contact stress (MP3)

Contact swess (WPa)

853072126
458, 902988

T a277517.
174

568, 714751
388 557360

426530063

784357375
IWA21733

142170688 25 19

0.000000

251688105

Satélite al contactar con corona

Figura 111: Tensiones mdximas en los flancos.
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Satélite al conectar con corona

Corona

CON MICROGEOMETRIA

Cantact stress (MP2)

306,779510
I nexss
266853007
100,389788
132826500
BOABX2S2
0,000000

SIN MICROGEOMETRIA

Figura 112: Tensiones mdximas en los flancos.

Contact stress (MPa)

223641399

202632509

181,623620

160,614730

138,605840

118 556951

97.588061

Contact svess (VPa)

223200630

202361840

181497086

160 642284

130787500

11880721

o

Como se puede apreciar, la aplicacién de la microgeometria concentra toda la carga en el centro de

los flancos asegurando un contacto puntual, aunque existan desalineamientos entre los pares de

engranajes, con el inconveniente de que las tensiones maximas se ven incrementadas en todos los

casos. Conviene recordar que seguimos bajo la influencia del Load Case 1.

Tensiones maximas en el flanco con

microgeometria definida (MPa)

Tensiones maximas en el

microgeometria definida (MPa)

flanco sin

Planeta 853,09 456,76
Satélite 853,07 456,99
Corona 397,68 223,21
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6.9.5 Desalineamientos en los engranajes
ROMAX puede calcular los desalineamientos entre los distintos pares de engranajes del modelo

cuando esté sometido a un determinado caso de carga.

Para acceder a los datos de desalineamiento, después de haber resuelto los caso de carga que
queramos aplicar, a través del desplegable Reports se hace clic sobre la opcién Gear Mesh
Misalignaments (FBetaX). La opcidén basica proporcionara la informacién relativa Unicamente del
ultimo caso de carga resuelto por ROMAX. Summary proporciona resultados no sélo del caso de carga
gue hayamos analizado en ultimo lugar, sino los de todos aquellos que hayan sido definidos en el
modelo. Dado que se desea calcular los desalineamientos en los 4 casos de carga definidos

anteriormente para analizar los rodamientos, se escoge dicha opcién.

La Tabla 2 muestra que, si se duplica el torque aplicado externamente (Figura 100), el valor de
desalineamiento de todos los pares de engrane se duplica también, por lo que es posible afirmar que
los desalineamientos entre pares de engrane y el par que transmiten tienen una relacidn directamente

lineal. Sin embargo, modificar la velocidad de rotaciéon o la temperatura no tiene una relevancia

significativa.
Tabla 2: Datos de desalineamiento entre los diferentes pares de engrane del modelo
Gear set Mesh Measurement | -temp | +speed [+torque|Load Case 1
Flanetary Gear Set Corona -= Satélite 1 Misalignment {um)| 0.55997 | 0.56021( 1.11 0.56021
Flanetary Gear Set Corona -= Satélite 2 Misalignment {um)| 0.53888 | 0.53853( 1.08 053853
FPlanetary Gear Set Corona -= Satélite 3 Misalignment {um)| 0.5449 | 0.54501( 1.09 0.54501
Flanetary Gear Set Planeta -= Satélite 1 Misalignment {um)| 0.55026 | 0.55065 | 1.10 0.55065
FPlanetary Gear Set Planeta -= Satélite 2 Misalignment (um)| 0.53618| 0.53612( 1.08 0.53612
Flanetary Gear Set Planeta -= Satélite 3 Misalignment {um)| 0.5593 | 0.558%6( 1.11 0.55898

P
—
-
=

'

=Nk
(=)
=
=]
)

Planetary Gear Set aux|Corona aux -= Satélite 1 aux|Misalignment (um)|-0.55477|-0.55473
Planetary Gear Set aux|Corona aux -= Satélite 2 aux|Misalignment {um)(-0.54019| -0,5399
Planetary Gear Set aux|Corona aux -= Satélite 3 aux|Misalignment {um){ 0.56121| 0.56214

L
=
s}

=
b
[
=HIn
e ||
’;ﬂh
M
——
r=9

Planetary Gear Set aux|Planeta aux -> Satélite 1 aux|Misalignment {um)(-0,56046/-0.56055( -1.11 -0,56055
Planetary Gear Set aux|Planeta aux -> Satélite 2 aux|Misalignment (um){-0,53716|-0.53748( -1.08 -0,53748
Planetary Gear Set aux|Planeta aux -= Satélite 3 aux|Misalignment (um)(-0.54812|-0.54771| -1.10 -0.54771

El desalineamiento de los engranajes estd producido por la deformaciéon conjunta de los ejes,
rodamientos y del chasis o bastidor de la caja de cambios debido a las diferentes cargas a las que se
ven sometidos. Una de las simplificaciones que se realizan en el modelo es que el bastidor como tal
es el suelo, ya que se considera que el elemento real tiene una rigidez muy elevada que puede ser
idealizada como infinita. Esto implica que en el modelo el bastidor es indeformable y no es una fuente

de desalineamiento.
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Resulta tipico asumir que el valor de desalineamiento es nulo para simplificar los ca

culos, pero dado

gue ROMAX es capaz de calcular todas estas deformaciones, lo incluye en estos analisis para aumentar

su precision. El desalineamiento implicard repartos de carga no uniformes en las caras de los dientes

que reducirdn su vida util, ya que el esfuerzo se concentrara en las aristas de la superficie de los dientes

originandose grandes tensiones.

Noétese en la Figura 113 que el desalineamiento tiene signo. Este sera positivo cuando la separacidn

entre los flancos activos se incrementa conforma avanzamos positivamente en el eje Z del eje que

transmite movimiento, en el caso de la Figura 114, el Piidén.

Desalineamiento Finion Separation

positivo

Desalineamiento

negativo

+ W

torgque |-

Pinion
_ Laxis

!f" \ . Wheal
(A —= o E anis
v N\
\ o o \
N % - Y
e '- {'J ™
. . . \ /
Separation N | \ Y,
M i ] ) /_...»--"'
~ Shaft Z

axis

Figura 114: Signo de los desalineamientos

El desalineamiento sera negativo cuando, al contrario que el caso anterior, se incremente conforme

retrocedamos hacia valores mas bajos en el eje Z del eje que transmite el movimiento (Figura 114).
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7 CONCLUSIONES

ROMAX es un programa con un nivel de complejidad elevado, en el que muchos datos pueden ser
definidos con el supuesto objetivo de aproximar el comportamiento del modelo a la realidad, pero es
importante saber, a nivel matematico, en qué influye cada modificacion que realizamos sobre los
calculos en los diferentes elementos, de qué forma afecta a los resultados y si lo hace de forma

significativa o no.

Modificar un dato que no influye en los resultados finales supone una complicacién innecesaria y lo
que se valora de un modelo es que sus resultados sean representativos del comportamiento real, sin

importar su complejidad.

En este tipo de programas lo verdaderamente complicado no es introducir los datos en él, sino saber

interpretar los resultados que el programa devuelve tras realizar los calculos.

Se pudo comprobar gracias a los andlisis del programa que la variable de entrada que mas relevancia
tiene sobre el funcionamiento del modelo es la cantidad de torque transmitido a través del sistema,
provocando mayores desalineamientos entre pares de engrane y aumentando el grado de solicitacion

de los cojinetes.

Compararlos los resultados con medidas reales es la Unica forma de determinar que nuestro modelo
es valido, y que los datos que se obtienen a partir de él aplicdndole distintos casos de carga pueden

ser tomados como suficientemente representativos de lo que ocurre en la realidad.

La contrastacidn del modelo con medidas experimentales no ha podido ser llevada a cabo debido a la
cantidad de tiempo que ha tenido que ser dedicado a la familiarizacién con el programa, dado que su
elevado nivel de complejidad exige una larga curva de aprendizaje para poder entender las

funcionalidades mas complejas, por lo que dicha tarea se deja propuesta para futuros trabajos.
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