YYY1 4 4

NIM

XXII CONGRESO

NACIONAL INGENIERIA MECANICA

ANALES
DE INGENIERIA MECANICA

Revista de la Asociacion Espanola
de Ingenieria Mecanica
ARo 21, Septiembre 2018

Loy

LIBRO DE ACTAS SEP 2018 madrid



Congreso y publicacion promovidos por la Asociacion Espafiola de
Ingenieria Mecanica AEIM.

Editor:
José |. Pedrero

Comité Editorial:
Miryam B. Sanchez
Miguel Pleguezuelos
Lourdes del Castillo
Eduardo Gomez

Area de Ingenieria Mecanica
Departamento de Mecanica
UNED

Edita:
Universidad Nacional de Educacién a Distancia
Septiembre de 2018

Anales de Ingenieria Mecéanica
Afo 21, Septiembre

ISSN: 0212-5072



(YYYy 2 2

o
nl I I SEP2018madrld

CONGRESO

NACIOMAL INGENIERIA MECANICA

Comparativa de modelos de calculo de fuerzas
hidrodinamicas para el analisis del “rattle” en
transmisiones por engranajes

A. Diez Ibarbia, A. Fernandez del Rincén, A. De-Juan, F. Viadero

Dpto. de Ingenieria Estructural y Mecanica. Universidad de Cantabria, fernandra@unican.es

En la industria del automovil, todas las etapas de las cajas de cambios convencionales estan en
contacto constantemente. Esto implica que, en un instante concreto, aunque solo haya una etapa
encargada de transmitir la potencia entre ejes de entrada y salida, el resto de etapas estan
engranadas. Estas parejas de engranajes que no transfieren carga, sin embargo, estan sometidas
a pequefias variaciones de par y velocidad, asi como a la interaccion entre el lubricante y las
superficies de los dientes. Bajo estas condiciones, se pueden producir impactos entre los flancos y
contraflancos de los dientes, los cuales resultan en vibraciones y ruidos no deseados. Este efecto
es comunmente conocido como “rattle” y deriva en dafios y fallos prematuros de elementos
conectados a los ejes de la transmisidn, asi como en una reduccion del confort de los pasajeros.
En este contexto, en el presente estudio se ha realizado una comparativa de las formulaciones
disponibles para la simulacion del comportamiento de las fuerzas debidas al lubricante, bajo
condiciones de operacion en las que aparezca el “rattle”. Se parte de un estudio previo, en el cual
los autores evaluaron diferentes formulaciones para tal efecto, observando que existian
diferencias significantes entre formulaciones y concluyendo que para el correcto calculo de estas
fuerzas se deben tener en cuenta dos fendmenos. El primero esta ligado a la variacion de presion
producida por la entrada de fluido en la zona de contacto, mientras que el segundo esta
relacionado con el estrangulamiento del fluido cuando los perfiles de los dientes se acercan entre
si. Teniendo presente esta premisa, en este articulo, se ha analizado el comportamiento dinamico
de transmisiones por engranajes rectos estandar en condiciones de bajo nivel de par con varias
formulaciones de fuerzas hidrodindmicas, las cuales consideran ambos fenémenos para su célculo
(entrada y estrangulamiento de fluido). Con este propoésito, se han calculado estas fuerzas no
lineales y se ha realizado una comparativa entre formulaciones si para una transmision ejemplo,
simulando su comportamiento bajo diferentes condiciones de operacion y varias viscosidades del
fluido.

1. Introduccidn

El traqueteo en engranajes o “gear rattle” es un fenémeno que existe principalmente en cajas de cambios con
varias etapas engranadas de forma permanente. Durante el funcionamiento de estas cajas, hay etapas que, en un
instante concreto, se encargan de transmistir la carga desde el eje de entrada al de salida, mientras que existen
otras etapas, que aunque estan contacto, no la transfieren. Las primeras se denominan cominmente como etapas
activas, mientras que a las segundas se las Ilama inactivas. EI fenémeno de traqueteo, al consitir en contactos
repetitivos entre flanco y contraflanco de los dientes, se localiza precisamente en estas etapas inactivas. Este
fenémeno se origina principalmente por las vibraciones que el motor y la etapa activa produce en las etapas
inactivas, y que a su vez resultan en falta de confort para los pasajeros y en vibraciones nocivas para los
elementos acoplados a dicha caja de cambios [1-4].

Este trabajo se enmarca en este contexto y se orienta al estudio de la dinamica de las etapas inactivas, por lo que
la pareja de engranajes analizada esta sujeta a bajos niveles de par. En estas condiciones de operacion, el
lubricante no se comporta como en las etapas activas, siendo la comprension del rol del lubricante el mayor
desafio para resolver este problema.
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El objetivo de este trabajo es analizar el papel del lubricante en condiciones de traqueteo y, por esta razon, se ha
realizado un estudio de las formulaciones disponibles para simular el comportamiento de las fuerzas en ambiente
fluido bajo estas condiciones de operacion. Especificamente, como el régimen de lubricacion es hidrodindmico,
se pueden hacer varias aproximaciones en la ecuacion de Reynolds, lo cual resulta en que la presion en el
contacto es debida a la superposicion de dos efectos. El primero es debido a la compresién del lubricante cuando
los perfiles de los dientes se aproximan (fluid squeeze), mientras que el segundo estd relacionado con la
velocidad de entrada del lubricante en el contacto (fluid entrance).

En la literatura, existen modelos que simulan transmisiones mediante engranajes bajo estas condiciones [2, 5-
12], pero sorprendentemente proponen formulaciones que tienen en cuenta solo uno de estos efectos, o
consideran ambos efectos pero con diferentes condiciones de contorno. A partir de esta revision, se llegé a la
conclusion de que no existe una solucién Unica para modelar las fuerzas hidrodinamicas. Sin embargo, en
trabajos previos de los autores [13], se evaluaron algunas de estas formulaciones, lo que llevé a establecer que
ambos efectos del lubricante eran necesarios para simular con precision el fenémeno de traqueteo.

Esta es la razén por la cual, continuando con este estudio preliminar previo [13], este trabajo evalta la dindmica
de una transmisién por engranajes sujeta a condiciones de bajo par, para diferentes viscosidades del fluido,
implementando formulaciones que consideran los efectos de compresién y entrada del fluido. Para ello, se
requirié del uso de un modelo dinamico de transmisiones por engranajes previamente desarrollado por los
autores [14-16], que se caracteriza por considerar simultdneamente los esfuerzos de engrane en ambos flancos
del diente, y en el que se implementaron seis formulaciones hidrodinamicas.

2. Formulaciones de fuerzas hidrodinamicas

El papel desempefiado por el lubricante en condiciones de traqueteo es de crucial importancia para simular con
precision la dindmica de transmisiones mediante engranajes. En este marco, el primer paso para obtener las
fuerzas presentes en el contacto entre los dientes es determinar el régimen de lubricacion. En este sentido, se
calcularon los parametros no dimensionales de Greenwood y Stribeck [17]. Una vez que se asegur6é que el
régimen de lubricacion era hidrodinamico, la fuerza del lubricante se definié a partir del calculo del
amortiguador viscoso equivalente lineal, siguiendo el modelo de Kelvin-Voigt:

F.=C,0 (1)

A este respecto, para obtener el valor del amortiguador viscoso equivalente Cg,, se resolvié la ecuacion de
Reynolds considerando ciertas simplificaciones debidas a que el régimen de lubricacién era hidrodindmico. Estas
aproximaciones estan relacionadas con que no existen deformaciones locales de los dientes debido a la baja
carga transmitida y con que las propiedades reolégicas del fluido, como la densidad y la viscosidad, se pueden
considerar constantes en las proximidades del contacto. Teniendo esto en cuenta, la ecuacién de Reynolds se
puede simplificar a:

o 0( 50D oh :
— —|h=|=pV. —+ h 2
127 GX[ 6Xj /:_/ ngé_éze @)
|

Poiseulle Wedge

Donde p y 7 son la densidad y la viscosidad dindmica del lubricante, h el espesor de pelicula fluida, p la
distribucion de presiones del fluido y u; son las velocidades de los perfiles en la direccion x (tangente a los
perfiles).

Resolviendo esta expresion 2, se obtiene la distribucion de presion, que es el paso previo para calcular la fuerza
hidrodinamica. Para hacer esto, se considera que el espesor de la pelicula es igual a la seccidn transversal del
perfil del engranaje, que a su vez puede representarse mediante su serie Taylor:

h=h.+ X @
“C TR,

Como se puede observar, con dos términos de la serie de Taylor es suficiente para reproducir la curva de perfil,
ya que el contacto solo afecta a un area pequefia (orden de micras). Estas ecuaciones dependen del espesor de
pelicula central h; y del radio de curvatura equivalente Rg,.

Ademads, para integrar la ecuacién de Reynolds y obtener la fuerza hidrodinamica Fyp., hay que definir los
limites del area de contacto afectada (X;<x<Xx):

p(x) = 1277'[{%.[( ; 2—2+ hj&x}@x —>F, =b J' : P(X)Ox = ClV, —CM*"* 5 (4)
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Donde b es el ancho de cara de la rueda. A este respecto, la mayoria de los autores que han tratado el fenémeno
de traqueteo en engranajes consideran diferentes dominios en x y diferentes enfoques para obtener la distribucion
de la presion [2-12]. Por simplicidad, en la proxima seccion se presenta un resumen de las seis formulaciones
implementadas en el modelo y se invita al lector interesado en profundizar en el desarrollo de las mismas a los
siguientes estudios [2-12], donde se describen en detalle.

3. Descripcion del modelo dinamico

Aunque el modelo dinamico de transmision de engranajes desarrollado previamente por los autores es de 19
grados de libertad (d.o.f.), en esta aplicacidn, se evalu6 solo una pareja de engranajes, y por lo tanto se utiliz6 un
modelo de 2 d.o.f., el cual se representa en la Fig. 1.

-fiRj(keqk’ Ceqk) - k

Figura 1: Modelo dindmico de una transmision.

Las ecuaciones dindmicas del mismo se reducen a:

{‘] 1RlélR1+ flRlH (01R1’02R1 ’élRl ’92R1):T1R1; (5)
J 2R162Rl+ fZRlH (91R1’92R1‘91R1 ‘02R1):T2R1;

Oir; €s el grado de libertad rotacional relacionado con la inercia Jigj, donde i es el nimero del eje donde esta
alojada la rueda j. En esta aplicacion, existen dos ejes con una rueda cada uno, por lo que i toma valores 1y 2y j
es igual a 1. Ademas, Tig; representa el par externo aplicado y fig; el par debido a las fuerzas en el contacto (F),
que a su vez dependen de la rigidez y amortiguamiento equivalente del k-ésimo contacto (Keg Y Ceqy), COMO se
presenta en la ecuacion 6.

O 5k > hmax
e ueeze & he =4 hmax >0 > hmin
Fo= FHDLk = C;Al;kdgevek _Cesqtl S {h:z h k h . > gk >0 ©)
FEHLK = Keqk J 9 <0

La eleccidn de la férmula de fuerza de contacto depende de las distancias dy (siendo k el nimero referido a cada
contacto) entre pares de dientes potencialmente en contacto, también conocidas como solapamientos
geomeétricos. Si esta distancia es mayor que un valor fijo hy.y, €l efecto de fluido se considera insignificante,
dado que los perfiles estan lejanos. Ademas, para evitar valores infinitos de amortiguamiento viscoso, se adopt6
un valor de espesor de pelicula de saturacién igual a diez veces la rugosidad media del perfil (h»=10R,). Se
puede observar que no existe transicion entre regimenes hidrodindmico y elastohidrodinamico, pudiéndose
adoptar esta simplificacion porque solo se analiza la transmisién bajo condiciones de traqueteo y por tanto la
carga es baja. Cuando existe superposicion geométrica (6,<0), la fuerza se calcula mediante un resorte no lineal
que simula la rigidez de engrane. Por brevedad, la metodologia de calculo de esta rigidez de engrane no se
presenta en este trabajo, invitando al lector interesado a examinar los siguientes trabajos [14-16].

En cuanto a las fuerzas hidrodindmicas, el valor negativo del término de compresion se debe al hecho de que la
fuerza es positiva cuando los perfiles se aproximan. Por el contrario, cuando los perfiles se alejan, este término
se considera nulo, dado que el efecto real no esta representado por esta formulacién, tal y como se muestra en la
ecuacion 7:
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Los amortiguamientos viscosos equivalentes debidos a los términos de entrada y estrangulamiento del fluido

sze"ge y Cf;'“eeze de las seis formulaciones implementadas en el modelo se listan en la Tabla 1.

Tabla 1. Expresiones de amortiguamiento viscoso equivalente de las fuerzas hidrodinamicas implementadas.

Formulation C Wedge C Soueeze
€q eq
3/2
Rahnejat 2b77ﬁ 3\/5—”b’7 P
he 2 h,
3/2
P, 2 .
Rahnejat/Martins \/gbn—q M P
h 2 h
3/2 T
P, 3v/27b P, 2 32 h
Sasaki 2bp —= NET | P 1—Zarctan i Pa N
h, 2 \h 7 2 \'h v,
a2 [
p. Nazoy( p. 2 /2 h
Sasaki/Martins \/gbn—q SN e 1—"arctan i Pa N
h, 2 h, V3 2 \\h Vv
a2 [ .
P. 3V 27zb . 2 h
Wiegerto.. \/gbﬂ_q M L) 1——arctan \/5 Pa O
hc 2 hc T hC Ve

J3rh

22rby ( 2" [1-

P
Wiegerto., \/Ebf] = h .
h, 2 h N | 3zl
P,
4. Caso de estudio
Los parametros de la transmision analizada estan resumidos en la Tabla 2.
Table 2. Gear transmission parameters.
Pardmetro Valor Parametro Valor
Dientes pifion 18 Addendum herramienta 1.25m
Dientes rueda conducida 36 Deddendum herramienta 1m
Inercia pifion [Kgm?] 1.7519 e-04 Radio de acuerdo herramienta 0.25 m
Inercia rueda conducida [Kgm?] 0.0028 Ancho del diente [mm] 26.7
Médulo [mm] 3 Viscosidad [Pas] 0.08/0.008
Médulo de Young [GPa] 210 Distancia entre centros [mm] 81.1
Coef. Poisson 0.3 Nmin [Mm] 8e-3
Angulo de presion 20 Nimax [Mm] 1
Semi-longitud de contacto (a) [mm] 1 Rugosidad media (Rz) [mm] 8 e-4

Los ensayos realizados consisten en introducir perturbaciones de velocidad a dos velocidades medias especificas
del pifion (), asi como en aplicar un par torsional variable a la rueda conducida, el cual simula el
comportamiento de un cojinete de friccion (ecuacion 10).

. . L
0., =Q+IJsinAwt Yy Tm:T"H2R1 (8)
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Donde (2 es la velocidad media de entrada en el pifion, que toma valores de 500 y 1000 rpm y 3 y Ao son la
amplitud y frecuencia de la perturbacion de la velocidad de entrada, cuyos valores se muestran en la Tabla 3.

Tabla 3. Parametros de las tres perturbaciones.

Ao [Hz] 9 [rad/s]

4 10.472
8 5.236
16 2,618

Estos valores de perturbacion se escogieron para obtener el mismo desplazamiento angular para las tres
perturbaciones. Ademas, el par externo Tz, viene definido por el lubricante, longitud, radio y la holgura radial
del cojinete de friccion (i, 1y, Ip y C), cuyos valores se presentan en la Tabla 4.

Table 4. Parametros del cojinete de friccion.

Pardmetro Valor
Radio [mm] 10

Holgura radial [mm] 0.025
Longitud [mm] 15

Viscosidad [Pas] 0.08 /0.008

Transmission Error (2= 500 1p.m; A = 10.472 Radisec; Ao = 4 Hz) x10" = i A=10472 Radisec; Ao =4 Ha)
T T T T T
14
V" I H W‘“"
12| ’ ‘ ‘ }
\ It
I
|

m Ih“nnm |

| ,||

|

MNH

I‘mn\

Excitation cycles @

mv(ﬂ: 500 r.p.m.; A = 5.236 Radisec; Ao = 8 Hz)
T

e

i

I

D m, W'ILV A’ MN

) 1 12 ] 1 12
Excitation cycles @ Ao =8 Hz Excitation cycles @ Ao =8 Hz
Transmission Error (=500 rp.m.; A = 2.618 Radisec; Aw = 16 Hz) c10* Transmission Erfor (0 = 500 r.p.m.; A = 2.618 Rad/sec; Ao = 16 Hz)
T T T

s 7 p / |
| :\i/ |

I I I L I I I L L
02 04 06 08 1 12 14 16 18
Excitatior =16Hz

Figura 2: Error de transmision (€ = 500 r.p.m.) para dos ciclos de la frecuencia de excitaciéon Aw para dos
valores de viscosidad (columna izquierda n =0.08 Pas; columna derecha n =0.008 Pas); a) Caso 1 (A = 10.472
rad/s, Ao = 4 Hz); b) Caso 2 (A =5.236 rad/s, Ao = 8 Hz); ¢) Caso 3 (A = 2.618 rad/s, Aw = 16 Hz)
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5. Resultados

Como la velocidad del pifion esta predefinida en los ensayos realizados, solo hay un d.o.f., que se representa
mediante el Error de Transmisién Dinamico (DTE). En la Fig. 2 se muestra el DTE cuando la velocidad media
del pifién es de 500 rpm para las tres perturbaciones consideradas. Ademas, cada columna corresponde a un
valor diferente de viscosidad dinamica del lubricante, 0.08 Pas en los gréaficos de la izquierda y 0.008 Pas en los
de la derecha. Las lineas horizontales negras representan el juego de la pareja de engranajes, por lo tanto, cuando
el DTE esta fuera de este rango, se produce interferencia fisica entre los perfiles. A este respecto, se considera
como referencia de la posicion angular el punto primitivo, por esta razon el valor angular inferior del juego es
cero.

En el lado izquierdo, se puede observar que las seis formulaciones implementadas siguen una tendencia similar,
apreciando que la consideracion de Martin en el efecto de arrastre del fluido marca la diferencia entre las
formulaciones de Rahnejat y Sasaki y las otras cuatro. Concretamente, en estas cuatro formulaciones, se
producen algunos impactos que provocan que exista cierta dispersién entre los resultados.

Sin embargo, en el lado derecho, con baja viscosidad, ocurre lo contrario. Se observa que el efecto del
estrangulamiento del fluido es mas importante en este caso, y por lo tanto, se perciben mayores discrepancias
entre formulaciones.

En la Fig. 3, se presenta el DTE cuando la velocidad media del pifion es de 1000 rpm, siguiendo la misma
estructura que en la figura anterior.

Transmission Error (@ = 1000 rp.m.; A = 10,472 Radisec; Ao =4 Hz)
T T T

Transmission Ermor (= 1000 .p.m.; A = 10.472 Rad/sec; Ao = 4 Hz)
T T T T T

—Rahnejat
—Wieger 0.002
14 —Wiegert 0.2

—sasaki
4 |~ SasakiMartins

08 1 12
Excitation cycles @ Ao = 4 Hz
<10° Transmission Eror (@ = 1000 r.p.m.; A = 5.236 Rad/sec; An = 8 Hz) ©10% Transmission Error (2 = 1000 r.p.m.; A = 5.236 Rad/sec; A =8 Hz)

T T T T T T T T T

08 1 12
Exciation cycles @ Aw = 4 Hz

— Ramept ' — Rahnejal
—Wiegert 0,002 — Wiegert 0002
14 —— Wiegert 02 1 .

T \‘ '

—— Sasaki/Martins

i

08 1 12
Excitation cycles @ Ao = 8 Hz

08 1 12
Excitation cycles @ Ao = 8 Hz
110" Transmission Error (0 = 1000 £.p.m; A = 2,618 Radisec; Ao = 16 Hz) x10" Transmission Efror (© = 1000 £pm; A = 2.618 Radisec; Ao = 16 H2)
T T T T

it
\'uu \
”
T T T T T
——Rahnejat ——Rahnejat
—Wiegert 0.002
——Wiegert 0.2

asaki
A | —sasakiMartins

08 1 12
Excitation cycles @ Ao = 16 Hz

08 1 12
Excitation cycles @ Ao = 16 Hz

Figura 3: Error de transmision (£ = 1000 r.p.m.) para dos ciclos de la frecuencia de excitacién Aw para dos
valores de viscosidad (columna izquierda » =0.08 Pas; columna derecha # =0.008 Pas); a) Caso 1 (A = 10.472
rad/s, 4w = 4 Hz); b) Caso 2 (A = 5.236 rad/s, 4w = 8 Hz); ¢) Caso 3 (A = 2.618 rad/s, 4w = 16 Hz)
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En cuanto a los resultados, se llegd a conclusiones similares a las del caso de 500 rpm. La consideracion de
Martin marca la diferencia en el caso de alta viscosidad, no existiendo impactos en ninguna de las tres
perturbaciones con esta velocidad media. Mientras que en el caso de baja viscosidad, a medida que aparecen mas
impactos debido al incremento de la frecuencia de excitacion, el efecto del estrangulamiento del fluido se hace
mas importante que el debido a la velocidad de entrada del fluido.

6. Conclusiones

En este estudio, se realizo6 el analisis del fendmeno de traqueteo en transmisiones por engranajes. Concretamente,
se estudiaron los resultados, a través del error de transmision dindmico, utilizando seis formulaciones distintas
para incorporar el comportamiento de las fuerzas hidrodinamicas en el modelo de transmision de engranajes
desarrollado previamente por los autores.

Las seis formulaciones implementadas siguen una tendencia similar, observando que la consideracion de Martin
en el efecto de arrastre del fluido marca la diferencia entre las formulaciones de Rahnejat y Sasaki y las otras
cuatro. Esto se aprecia especialmente para el caso de alta viscosidad dinamica, en la que el efecto de arrastre
supera al correspondiente al estrangulamiento del fluido. Sin embargo, ocurre lo contrario con bajas
viscosidades, observando que el efecto de compresion del fludio es mas importante en este caso, y esto resulta en
discrepancias entre las formulaciones. Por lo tanto, se concluye que la viscosidad influye claramente en el papel
de los efectos presentes en el contacto, especificamente, con el incremento de la viscosidad, el efecto de
velocidad de entrada del fluido se vuelve mas importante que el de estrangulamiento del mismo, siendo el caso
contrario cuando la viscosidad disminuye.
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