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Resumen.

A pesar de que la optimizacion y el disefio raciolealos engranajes han sido temas de muchas iga@sties, aln siguen
siendo del interés de muchos especialistas y esioslide los engranajes. Las razones fundamentaieggte hecho estan
condicionadas en primer lugar a que el disefio dengnanaje es en extremo complejo debido al numlereariables,
limitaciones y relaciones que involucra, y por dado existe la particularidad de que para cada dasoptimizacion la
funcién objetivo, las restricciones y las variabiedependientes son generalmente diferentes. Diesde mas de dos
décadas, el método de busqueda exhaustiva, comicaéte localizacién de los extremos de una funolgjetivo, es sin
lugar a dudas uno de los procedimientos de optoitimamas empleado en el calculo racional de losagrages. En el
trabajo se exponen las bases del método de buseubdastiva y es mostrada su aplicabilidad enrlesis geométrica

racional de un engranaje conico de dientes rectos.
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1. Introduccién.

Durante las primeras dos décadas de este siglo, el
célculo de transmisiones por engranajes consistia,
esencialmente, en la blsqueda de una combinacién de
namero de dientes y modulo, que proporcionara la
relacion de transmisibn deseada y la suficiente
resistencia de sus dientes mediante tablas
confeccionadas a tal efecto [1]. Como podra supener
los disefios eran bastantes conservadores y basados
fundamentalmente en transmisiones que habian
mostrado suficiente capacidad de trabajo.
Posteriormente, entre 1925 y 1950, los trabajodaen
normalizacién geométrica y célculo de la capacidad
carga permitieron establecer las verdaderas basasp
disefio racional de los engranajes.

Desde sus inicios, el desarrollo de las computadora
electrénicas ha influido en gran medida en los
procedimientos de célculo empleados en los engranaj
El advenimiento de las computadoras electronicas,
propicié que diferentes programas de computaciyn [2
basados en normas y procedimientos establecidos
practicamente, sustituyeran las tablas y reglasatieilo
empleadas en el disefio de los engranajes duraoge afi
permitiendo un sustancial aumento de la rapidez y
precision de los calculos.

A pesar de ello, la relativa poca velocidad de los
procesadores mateméaticos (véase tabla 1), el aeige d
nuevos métodos de optimizacion  (Simplex,
Programacion Dinamica, etc.) [3] y las numerosas
combinaciones de variables que involucra el caldalo
los engranajes, no permitian ver al método de lagau
exhaustiva como wuna técnica efectiva en la
determinacion del engranaje Optimo. Durante las
décadas comprendidas entre los afios 50 y 60, muchos
de los procedimientos para la optimizacién de los
engranajes empleaban como base el método de la
primera derivada de la funcién objetivo [4, 5].

En las dos Ultimas décadas, el analisis de algunas
publicaciones dirigidas a la optimizacion de los
engranajes, como las realizadas por Dana (1969) [7]
Escanaverino (1984) [8] y Ruiz (1987) [9] permiten
reconocer que el método de buasqueda exhaustiva
comienza a ser empleado intensamente en la
optimizacion del célculo de los engranajes. Tamieién
esta época, otros investigadores realizan la bdsodel
disefio 6ptimo de los engranajes empleando otros
procedimientos tedricos como el conocido métodtade
primera derivada de la funcién objetivo[10] o atiihdo
vias practicas mediante ensayos fotoelasticos y
electromagnéticos [11].
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Tabla 1.- Miniaturizacién y velocidad de célculolde computadoras

entre 1945y 1965 [6].

Afo Tecnologia Componentes por m  Velocidad de célculo Hz
1947 Vélvulas de vacio grandes 8600 3'500
1953 Vélvulas de vacio pequefas 54000 17°000
1960 Transistores 400000 229’000
1964 Transistores miniaturizados l6gicos 800000 0@G00

En la década actual, la introduccién de poderosos
medios de computo con elevadas velocidades de
célculo, segun puede ser visto en la figura 1, ha
permitido una consolidacion del empleo de la técdie
busqueda exhaustiva, como lo demuestran los tmbajo
de Lépez (1993) [12], Fuentes (1993) [13] y Gonzale
Rey (1995) [14].
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Fig. 1. Velocidad promedio de célculo de las coragatas
personales.

El auge alcanzado por las técnicas de computacion y
el empleo de las nuevas computadoras con procesador
matematicos cada vez mas veloces, posibilitan iinclu
este antiguo procedimiento como una nueva y efectiv
herramienta de disefio. Por tal motivo, y con edriég
de difundir las nuevas perspectivas del método de
busqueda exhaustiva, son mostrados en este trasajo
bases del mencionado procedimiento y su aplicalilid
en el célculo racional de los engranajes con umje
de relativa elevada complejidad, como puede ser la
sintesis geométrica de un engranaje conico.

2. Optimizacion de los engranajes
mediante el método de busqueda
exhaustiva.

La particularidad del disefio 6ptimo de un engranaje
esta condicionado en primer lugar a que el caldalan
engranaje es en extremo complejo debido al numero d
variables, limitaciones y relaciones que involugraor
otro lado existe el hecho de que para cada caso de
optimizacion la funcién objetivo, las restricciong$as
variables independientes son generalmente difegente

La mayoria de los especialistas, que han tratado la
optimizacion del engranaje mediante el método de
busqueda exhaustiva, organizan una evaluacién de la

funcion objetivo con los valores admisibles de los
parametros de disefio, que les permite comparar y
retener en cada paso el extremo de la funcion. La
sencilla organizacién de los calculos y una buena
flexibilidad ante modificaciones de la funcién dbje,

ha permitido al método de blsqueda exhaustiva &rind
buenos resultados en varios calculos de optiminacioé
realizados recientemente. Por ejemplo, se conoeen d
investigaciones dirigidas a minimizar el deslizame
entre los dientes [13], el costo y el ruido [12] o
maximizar el coeficiente de recubrimiento [13] vy la
capacidad de carga [8,14]. Pero en todos los c#sos,
aplicacién del procedimiento ha requerido un estuidi

la geometria del engranaje, una organizacién del
procedimiento de evaluaciéon de la funcién objetwo
una definicién de las restricciones durante la gagién

de las variantes o alternativas.

Como muestra la figura 2, la organizacion del psoce
de localizacion del extremo de una funcién objetivo
mediante una busqueda exhaustiva es relativamente
sencilla. A pesar de ello, es conveniente que sstér
especial atencion a la correcta elaboracion deletood
matematico, a la definicién del extremo a localiyal
procedimiento de generacion de las alternativas ttes
aspectos antes mencionados tienen una capital
importancia en el método de blsqueda exhaustiva pue
de ellos depende la efectividad del proceso.

3. Ejemplo de aplicacion del método
de busqueda exhaustiva.

Se ha creido conveniente, presentar la aplicatilida
del método de bulsqueda exhaustiva mediante un
ejemplo, dirigido al célculo de un engranaje cortdeo
dientes rectos en el que se exige la mayor caphcida
carga y se limita el diametro de cresta exteriorlale
rueda.

3.1. Reconocimiento del problema.

El problema consiste en disefiar un engranaje conico
de dientes rectos con elevada capacidad de ressin
la picadura de los dientes en sus flancos segdartaa
ANSI/AGMA 2003 [15] (en versibn meétrica),
tomandose en consideracion que las condiciones
tecnolégicas y de montaje prevén: razén de engFanaj
igual a 2, didmetro maximo de la rueda de 200 mm,
dientes abarrilados, cementados y endurecidos a
55HRC, pifidbn en voladizo y rueda entre apoyos,
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frecuencia de rotacion del pifion de 500 fimédulos
normalizados segun ISO 54-77, grado 8 de precision
ISO (AGMA Q9), esfuerzo admisible de contacto de
1380 MPa, carga trasmitida de forma uniforme, iétac

de ancho relativo a la distancia cénica exteriod ey
parametros de la herramienta de referencia segin IS
57-74 ¢ = 2C, ha*=1, ¢c* =0.25p* = 0.25).

3.2. Establecimiento de la funcién obijetivo.

Es importante reconocer, para que sea valida
practicamente la capacidad de carga calculada ®n lo
engranajes, el cumplimiento de ciertos indices de
calidad geométrica, asociados con posibles linutess
a sus dimensiones, normal funcionamiento del emajgan
y la resistencia de la cresta de los dientes.
Generalmente, el cumplimiento de estos aspectos es
analizado a partir de valores limites e indicadores
geométricos que establecen restricciones en elacamp
las soluciones posibles para las diferentes
combinaciones de los parametros geomeétricos del
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engranaje.

En ese sentido fueron declaradas las siguientes
restricciones a las soluciones geométricas:

a) Coeficiente de recubrimientq, mayor que 1,1.

b) Espesor medio de cresta del diegtseuperior a un
40% del mddulo medio.

¢) No ocurrencia de interferencia en el engranaje.

d) Diametro de cresta exterior de la rueda menor o
igual a 200 mm.

Finalmente fue creado un modelo matematico que
vincula la capacidad de carga y la geometria del
engranaje, siendo la variable a maximizar el moment
torsor que puede ser aplicado en el pifiér][Tpor el
vinculo que permite establecer entre la resistedela
engranaje y su geometria.

Reconocimiento del problema de optimiza

v

Establecimiento de la funcién objet

v

Generacion de variantes y alternativas.

v

Andlisis de la variante o alternati

Maximo o minimo de la funci¢
objetivo (hasta el momento)

No

Almacenamiento de la variante o alterna

y

Busquedm

No

\ 4

Si v

Resultados de la variante o alternativa 6a (brinda
valor extremo de la funcién objetivo).

Fig. 2.- Busqueda exhaustiva del extremo de unaduarobjetivo en la optimizacién de engranajes.
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Modelo matemético de un engranaje cénico de dientesctos con interrelaciéon de la geometria y la capidad de
carga segun el criterio AGMA de resistencia a losséuerzos de contacto.

» Variables del modelo [cantidad = 47] :

a, : Distancia inercial del engranaje virtual (mm).

b : Ancho de los dientes. Se considera igual ahauel
engranaje (mm).

c”': Factor de holgura radial en el engranaje.

d.e>: Diametro de cresta exterior de rueda (mm).

de> : Diametro de referencia exterior de rueda (mm).

dnm1 : Diametro medio del pifion (mm).

dva1: Diametro de cresta virtual en el pifién (mm).

dva> : Diametro de cresta virtual en la rueda (mm).

d.p1 : Didmetro basico virtual en el pifion (mm).

dvoo : Didmetro basico virtual en la rueda (mm).

h,”: Factor de altura de la cabeza del diente.

haeo: Altura exterior de la cabeza del diente en &deu(mm).

h.m1: Altura media de la cabeza del diente en el piiidm).

hamz @ Altura media de la cabeza del diente en la rijeda).

himy : Altura media del pie del diente en el pifion (mm)

Ka : Factor por aplicacién de la carga.

Kug: Factor de distribucion longitudinal de la carga.

Kmb : Coeficiente por modificacion de la distribficide

carga.

Ky : Factor de carga dindmica interna.

Kva : Factor auxiliar para el calculo de Kv.

Kvg : Factor auxiliar para el calculo de Kv.

m : Médulo medio (mm).

me : Médulo exterior (mm).

n, : Frecuencia de rotacion del pifion (fin

Qiso : Grado de precisiéon segun I1ISO 1328-1.

R : Distancia cénica exterior (mm).

R : Distancia conica media (mm).

s . Espesor medio del diente (mm).

s.t*: Factor del espesor medio en la cresta del diente

[T1c] : Momento torsor admisible en el pifién por esfosr
de contacto (Nmm).

u : Razén de engranaje.

Ve : Velocidad circunferencial exterior (m/s).

Xnm1 + Coeficiente de correccion radial en el pifida a |
distancia conica media.

Xnm2 . Coeficiente de correccion radial en la rueda a |
distancia conica media.

Xsm1 . Coeficiente de correccion tangencial en el piada
distancia cénica media.

z; : Namero de dientes en el pifién.

Z, : Factor geométrico de resistencia a la picadura

zy1 . NUmero de dientes virtuales del pifion.

Zy» . NUmero de dientes virtuales de la rueda.

Zx : Factor de tamafio.

Zxc : Factor por abarrilado de los dientes.

a : Angulo de presién. (Angulo de flancos en losiths en la
rueda plana de referencia).

0,1 : Angulo de presion en la cresta del diente dibipi

&, : Angulo del semicono de referencia en la rueda.

&y . Coeficiente de recubrimiento virtual.

onp . Esfuerzo de contacto admisible (MPa).

Wpre . Relacion entre el ancho de engranaje y la ditdan
cénica exterior.

» Relaciones entre las variables del modelo [cant&dd

Ry m Otl€osa (£, +a, [(5ena - 0.5 E(\/dvalz - dvb12 +\/dva22 —dvb22 j:O

2 3
r2) 2 (A, U —dmy (u +1j =0

R3] (dyag = 2 Dhgmy ) T = Ay WuZ +1 =0

Rs] ypy (U —dmg u? +1 kosa =0

el dypo —dry [ AUZ +1 Bosa =0

R Ngm1 —hg *Im-=xhm; Im=0

Re] Ngm2 —Xhmy Im—ha*Im =0

Ro] Zyq LU —2Zq }Juz +1=0

Z
[Fuo]L2 —u2 =0
Zyv1
-1( 1 o
rigtan 7| — [+d02 -90 =0
u
b Ehfml

(R12] Nge2 ~ham2 - =0

2Ry,
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[R13]dae2 _dGZ _Z[haGZ [C0862 =0
[R14] Vo [60000 [u—Tnldgs [N =0
ri5)dpyp —mM Lz =0
R6]Ry —Re +0,5[b=0

m Rm
[R17] -

Me Re
Ri8]dgp —Mg [Z29 [U=0

=0

[R19] Xhm2 + Xpm1 =0
[R20] Nmq + Xhmy O - (ha *+C *) m=0

[R5 Kv —| 1+

\:]

200 [V

KVA

=0

2

re61Kpyg —Kpmp 5,6 107° ” =0
r271 Zy =0,00492 [b + 0,4375
[R28] Z|: f ( Zl! u1 G! ha'*! quRe: Xhml)

S
[R29] 21 -0,501- 2 Xpy1 Hana = Xgm1 =0

m

[R30] dy g1 U [€OSO 531 —dpyyp [EOSO Ju® +1=0

— Sy *m | . .
R22] 2[Rg [s€ndy —dgy =0 [R31] glal S : —inve +invarg =0
[R23] Kvg — 0,25 [(QISO - 5)0'667 =0 Y dpy QU™ +1
rea)KV o =50 -56 [(1-Kvg)=0 e[ Ty | = b, We;® Bpp?
11772200 (K 5 K KV (xc (Zx
3.3. Organizacién de la busqueda y analisis de las 3.5. Sintesis del engranaje combinando la

variantes.

Un andlisis del modelo matematico permite definir
las variables incégnitas y establecer las variables
entrada, de salida y las independientes en el
problema. Posteriormente, mediante un pareo
perfecto de las variables incégnitas del probleb@& [

y las relaciones establecidas en el modelo mateméti
puede ser determinado el orden de célculo en el
procedimiento de sintesis racional. En el problema
optimizacion fueron definidos el médulo exteriok, e
namero de dientes en el pifiéon y el coeficiente de
correccion radial como grados de libertad. La
organizacion de la evaluacion de la funcién obgetiv
con los valores admisibles de los parametros de
disefilo permite comparar y retener en cada paso el
extremo de la funcién segin se muestra en lasafsgur
3y4.

3.4. Resultados de la variante 6ptima.

Mediante el procedimiento de busqueda exhaustiva
descrito en las figuras 3 y 4 pudo ser obtenida la
soluciébn geométrica que garantiza una maxima
capacidad de carga a esfuerzos de contacto:

Mddulo exterior = 2.0

Numero de dientes en el pifibn = 49

Coeficiente de correccién radial (xhm1) = 0.6
Coeficiente de correccién tangencial (xsm1) = 0.0
Didmetro de cresta exterior de la rueda = 196.78 mm
Ancho de engranaje = 32.9 mm

Momento torsor admisible en el pifion = 704 Nm

resistencia a esfuerzos de contacto y flexion.

Pocas veces es requerido en la ingenieria de
engranajes un disefio dirigido a garantizar
exclusivamente un anico criterio de capacidad de
carga, como es el caso antes expuesto. Generajmente
el disefio racional de un engranaje se caractedea p
la solucion a problemas de optimizacion
multicriterial.

Es conocido que los problemas multicriteriales
pueden tener diferentes enfoques dependiendo del
caracter de las variables a maximizar [3]3. Para el
caso de una optimizacién multicriterial de variable
con naturalezas fisicas diferentes puede ser edplea
un criterio generalizado basado en la ponderaai@n q
se le otorgue a los respectivos componentes del
criterio de optimizacion. Como se comprendera, bajo
estas condiciones es dificil establecer un criterio
satisfactorio para la normalizacibn de una
conveniente ponderaciéon de los componentes del
criterio de optimizacion.

La mayoria de las veces, el célculo de los
engranajes es dirigido a garantizar una elevada
capacidad de carga condicionada por su resistancia
los esfuerzos de contacto y de flexiébn. En estas
condiciones, las variables componentes del critdgio
optimizacidon pueden ser analizadas como de igual
naturaleza fisica, pudiéndose realizar el calculo
racional como una maximizacién del valor menor del
momento torsor que puede ser trasmitido por elmifié
previendo su capacidad de resistencia a esfueezos d
contacto y de flexion.
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Datos /

v

Rangos de busque /

v

Generacion de variantes dg m

v

Generacion de variantes de z1

A 4

v

Generacion de variantes de xhm1

Restricciones
Geométricas

v

Calculos Geométricos dae,, etc.

Aumentar z

dae2 >dae2ma:

Interferencia

A

Generacion de variantes de xsml

Aumentar xsm1l

v

Célculo de espesores de cresta

<« Sal*< Sa*mil

Si

Aumentar xhm

Sa2*< Sa*mil

\ 4

Fig. 3. Sintesis Geométrica de un Engranaje Caleddientes Rectos. Segmento de restricciones geocas
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Célculo de [£d Seleccién de engranaje con
. maxima resistencia
no
< ‘\[Tlcz|> T1iMax
Si Continua
v
TiMax = [T1d]
Almacenar mgpt zlopt Xhmlopt Xsmlopt Generar
variantes

v

Xhmi, Z1, me

Otras variantes de

Si

T1Max, Meopt Z1opt
xhmlppy Xsmlppt

Fig. 4. Sintesis Geométrica de un Engranaje CaigdDientes Rectos. Segmento de seleccion de anvanacional referida a la
méxima capacidad de carga segun esfuerzos de tmntac

Modelo Matemético de un Engranaje Cénico de DienteRectos con Interrelacion de Geometria y Capacidade
Carga Segun Criterio AGMA de Resistencia a los Es&rzos de Flexion.

» Variables del modelo [cantidad = 48] :

a, : Distancia inercial del engranaje virtual (mm).
b : Ancho de los dientes. Se considera igual ah@anc
del engranaje (mm).

CD

daez
de2 .
dm1
dval
dvaz
dvbl
dvb2
h.:

haez

: Factor de holgura radial en el engranaje.

: Didmetro de cresta exterior de rueda (mm).
Didametro de referencia exterior de rueda (mm).

: Didmetro medio del pifién (mm).

: Didmetro de cresta virtual en el pifion (mm).

: Didmetro de cresta virtual en la rueda (mm).

: Didmetro basico virtual en el pifion (mm).

: Didmetro basico virtual en la rueda (mm).
Factor de altura de la cabeza del diente.

. Altura exterior de la cabeza del diente en &eu

(mm).
h.mi : Altura media de la cabeza del diente en el pifién
(mm).
ham2 - Altura media de la cabeza del diente en la rueda
(mm).
hima @ Altura media del pie del diente en el pifién (mm)
Ka : Factor por aplicacién de la carga.
Kug : Factor de distribucion longitudinal de la carga.
Kmb : Coeficiente por modificacién de la distriboci
de carga.
Ky : Factor de carga dinamica interna.
Kva : Factor auxiliar para el calculo de Kv.
Kyg : Factor auxiliar para el célculo de Kv.
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Xsm2 . Coeficiente de correccién tangencial en la rueeda
la distancia cénica media.

Y; : Factor geométrico de resistencia a la picadura

Yx : Factor de tamafio.

z; : Namero de dientes en el pifidn.

zy1 : Namero de dientes virtuales del pifion.

Zy» . NUmero de dientes virtuales de la rueda.

a : Angulo de presion. (Angulo de flancos en losthe

en la rueda plana de referencia).

0,1 : Angulo de presion en la cresta del diente dabmi

d, : Angulo del semicono de referencia en la rueda.

&y - Coeficiente de recubrimiento virtual.

orp . Esfuerzo de flexion admisible (MPa).

Wyre : Relacion entre el ancho de engranaje y la distan
conica exterior.

m : Médulo medio (mm).
me : Modulo exterior (mm).
n, : Frecuencia de rotacién del pifién (fin
Qiso : Grado de precisiéon segin I1ISO 1328-1.
R. : Distancia cénica exterior (mm).
R, : Distancia conica media (mm).
s, . Espesor medio del diente (mm).
s.r*: Factor del espesor medio en la cresta del diente
[T1d : Momento torsor admisible en el pifién por
esfuerzos de flexion (Nmm).
u : Razén de engranaje.
Ve : Velocidad circunferencial exterior (m/s).
Xnm1 . Coeficiente de correccion radial en el
pifion a la distancia cénica media.
Xnmz . Coeficiente de correccién radial en la rueda
a la distancia conica media.
Xsm1 . Coeficiente de correccion tangencial en el pidén
la distancia conica media.

» Relaciones entre las variables del modelo [cantB&d

[R1] mOtltosa Eyg +a, ena - 0.5 [q\/dval2 —dypi® +1dyar? - dypo? ):o

m Rp

[R2] 2[&A, [b—-dm; (uz +lj3 =0 [R17] me R, =0
[R3] (dyag 2 Thamy ) (i — dyyg Wu? +1 =0 [R18]  dep ~Me (21 [U=0
— [R19] Xpmz +Xpmy =0

[R4] dvaz =2 Mhamz = dmy (W u® +1=0 [R20] h¢y,y + xhmy O = (ha* +c *) 0 =0
[R5] dypy [ - dpy u? +1 [€osa = 0 [R21] b - Wy [Re =0
[R6] dyp — dmg [ A/uZ +1 [Eosa =0 [R22] 21Re [sendy ~dep =0
[R7] hamg —hg * M =xhm; Im=0 [R23] Kvg -0250Qiso ~5)>*" =0
[R8] homp —xhm, [m —ha* im =0 [R24] Kva -50-56([(1-Kvg)=0
[R9] zyg u—-24 Vu? +1=0 [R25] Kv—(1+ v200 Ve JKVB -0
[R10] Zyo —u2 ~0 Kv A

Zy1 [R26] Ky ~kmp ~5610°° % =0
[R11] tan_l[%) +8, -90° =0 [R27] Yy =04867 +0,008399 [m

[R28] Y= f (z, u,a, ha*, c*, pr *, Wpre Xhm,

[R12] hae2 —ham2 _%Imml
[R13] dgep —deo —2[hgep [E0SOy =0
[R14] v [60000 [u—-nldgy [N =0
[R15] dpyp —mlzq =0

[R16] Ry, —Re +05[b=0

=0

Xsm)

(R29] [Tie]r2t
b ¥y lne® (21 (bpp
[R30] Xsm2 *+Xsm1 =0

KA [KHB [KV[YX

-1=0

S
[R31] Fl —0,501- 2 [Xpmy [ana —xgmg =0

[R32] dyg1 (U [€0sO 41 —dmy [EOST 3}u2 +1=0
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[R33] Sy *im

dval

S,
dml EJUZ +1

—inva +invag; =0

Nuevamente el método de blsqueda exhaustiva
permite la localizacion del extremo de una nueva
funcion objetivo, dirigida en esta ocasién a maxami
la capacidad de carga de un engranaje conico de
dientes rectos, en las condiciones declaradas en el
epigrafe 3.4. La organizacién del procedimiento
puede ser realizada segun el algoritmo mostrado en
las figuras 3y 5.

Luego de la elaboracion de un nuevo modelo
matematico, que reflejara la interrelacion entre la
geometria y la resistencia a esfuerzos de flexion
segun AGMA 2003 y estableciendo un valor de
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esfuerzo de flexion admisible de] = 205 MPa
(correspondiente a las condiciones aceptadas para e
esfuerzo de contacto admisible) pudo ser obterida |
siguiente solucion geométrica que garantiza una
maxima capacidad de carga a esfuerzos de contacto y
de flexion mediante el algoritmo de bulsqueda
exhaustiva descrito en las figura 3y 5, :

Mddulo exterior = 6

Numero de dientes en el pifion = 16

Coeficiente de correccion radial (xhm1) = 0.4

Coeficiente de correccion tangencial (xsm1) =0

Ancho de engranaje = 32.2 mm

Momento torsor admisible en el pifién = 545 Nm

Didmetro de cresta exterior de la rueda = 195.42
mm

Fig. 5. Sintesis geométrica de un engranaje cdeatientes rectos. Segmento de seleccién de lantanieferida a la
méaxima capacidad de carga segun esfuerzos de tmgtde flexion.
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En la tabla 2 son mostradas las soluciones
geométricas del engranaje analizado ante tres
problemas diferentes dirigidos a garantizar: maxima
resistencia a esfuerzos de contacto, méaxima
resistencia a esfuerzos de flexion y maxima
resistencia ante esfuerzos de contacto y de flexion
No6tese como la solucion donde es maximizado el
valor menor del momento torsor admisible en el
pifién, previendo una capacidad de resistencia a
esfuerzos de contacto y de flexion, es logradauoan

G. Gonzéalez Rey

geometria del engranaje capaz de garantizar equi-
resistencia a los mencionados esfuerzos.

Una generalizacion de los resultados obtenidos y
reflejados en la figura 6, permite concluir que la
dimensién racional del engranaje cénico de dientes
rectos cementados se obtiene con aquellas
combinaciones de los parametros geométricos que
garantizan una semejante capacidad de carga a los
esfuerzos de contacto y de flexion, al ser evalsiado
segun la norma ANSI/AGMA 2003.

Tabla 2. Soluciones de disefios racionales de uraeajg conico ortogonal de dientes rectos bajodasliciones declaradas en el

epigrafe 3.1 y diferentes criterios de resistencia.

Solucién de méxima resistencia:
Parametros a esfuerzos dg a esfuc—_}tzos dg a esfuerzos dg
contacto flexion contacto y
flexion.
Maddulo exterior, me. 2.0 8.0 6.0
Numero de dientes en el pifién, z1. 49 12 16
Coeficiente de correccion radial, xhm1. 0.60 0.20 0.40
Coeficiente de correccidn tangencial, xsm1. 0.00 010. 0.00
Didmetro de cresta exterior de la rueda, dae2. (mm) 196.78 198.00 195.42
Ancho de engranaje, b. (mm) 32.9 32.2 32.2
Torque admisible en el pifibn por contacto, [T1C}Nm) 704 450 545
Torque admisible en el pifidn por flexién, [T1F]. (Nm) 283 749 575
Momento torsor admisible en el pifion, T1 Max. (Nm) 283 450 545
1,06

g 1,05

[}

= 104 1,052

= 1,045 1,047

~ 1,03

>

< 1,02

E 10

—

= 101 1,02

1 ] ] ]
u=1 u=2 u=4 u=10
a) Dientes cementados (55 HRC)

Fig. 6. Promedio de la relacién entre el momentgangermisible, por resistencia a esfuerzos deamato flexion, y el momento
permisible en engranajes de geometria racionalr{iéior). Para una exacta equi-resistencia se cunugl¢T1]mayor / [T1]menor =
1. Condiciones previstas: maxima capacidad deacsggiin AGMA 2003 en un engranaje conico ortogdeaientes rectos,
abarrilados y cementados a 55 HRC, pifidn en vadadimieda entre apoyos, coeficientes de seguridad$ =1, material con
calidad de grado 1, precisién del engranaje IS8GEMA Q9), Wue=0.3, B=500 min}, sam/m =0.3, K=1.0, evamin=1.1,a
=20°, ha*=1.0, c*=0.25,p* =0.25.
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Los resultados anteriores fueron obtenidos para los
siguientes rangos de valores posibles en las Vesiab
asumidas como grados de libertad en el problema de
calculo racional:

Moédulos exteriores normalizados: 1, 1.25, 1.5,

2, 25, 3, 4,5, 6, 8 10, 12, 16, 20

NUmero de dientes en el pifibn: Desge 10

hasta =50

Coeficiente de correccién radial: Desggpe 0

hasta ¥m; = 1.0, con incremento de 0.05

Coeficiente de correccién tangencial: Desggx 0
hasta x,1= 0.2, con incremento de 0.01

Cantidad de variantes posibles de analisis = 253134

Las corridas del programa fueron realizados en una
computadora personal con microprocesador Pentium a
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100 MHz y mddulo de memoria RAM de 16 MB, en
esas condiciones la velocidad de ejecucion delrarog
promedié 255 variantes/segundos. En sentido general
durante la blsqueda de los parametros geométricos
racionales de los engranajes analizados, los tiempo
maximos de corrida nunca superaron los 10 min&ss.
destacable que las restricciones geométricas, gpasvi

en los modelos matematicos del procedimiento de
céalculo propuesto, permiten una disminucion seasibl
del nimero de variantes a examinar durante el pooce
de busqueda exhaustiva. La cantidad de variantes qu
son realmente analizadas dependen en gran medida de
las limitaciones establecidas en el diametro exteate
cresta de la rueda y de la razén de engranaje.lEn e
ejemplo presentado estaban previstas un total 8£325
variantes y finalmente se analizaron 89625 vargnte
representando un 35% de las posibles soluciones.

4! 1000000
©
IS
N 100000
5
s
o 10000¢
Qe
c
8 1000
S
100 T t
50 100 150 200 250
Didmetro de cresta de la rueda dae2 (mm)

300

Fig. 7. Cantidad de variantes analizadas en depeiadéel didmetro exterior de cresta y la razéemtganaje, mediante el empleo del
procedimiento de busqueda exhaustiva descritosefigiaras 3 y 5.

4. Conclusiones.

= Desde hace més de dos décadas, el método de
busqueda exhaustiva, como técnica de localizaciéon
de los extremos de una funcion objetivo, es sin
lugar a dudas uno de los procedimientos de
optimizacion mas empleado en el célculo racional
de los engranajes. En la década actual, la
introduccién de poderosos medios de computos con
elevadas velocidades de célculo ha permitido una
consolidacion del empleo de esta técnica como lo
demuestran numerosos trabajos dirigidos a una
organizacioén de la evaluacion de la funcion obgetiv
que permita retener en cada paso el valor extremo
de la funcién a optimizar.

= Una correcta aplicacién del proceso de busqueda
exhaustiva en los engranajes requiere de una grecis
elaboracion del modelo matematico, sobre Ia
formulacién de la maximizacién o minimizacion de
la funcién objetivo, que permita crear un sistema
que interrelacione la geometria del engranaje &on |
resistencia de sus dientes.

= Las restricciones geométricas previstas en los
modelos matematicos del procedimiento de célculo,
permiten una disminucién sensible del nimero de
variantes a examinar durante el proceso de
basqueda exhaustiva en la optimizacion de los
engranajes. La cantidad de variantes analizadas
dependen en gran medida de las limitaciones
establecidas en las dimensiones de las ruedas, la
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5.

G. Gonzalez Rey.

razon de engranaje y los rangos de busqueda
planteados.

Una generalizacion de los resultados obtenidos
permite concluir que la maxima capacidad de carga
de un engranaje coénico de dientes rectos
cementados, al ser evaluados segun la norma
ANSI/AGMA 2003, se obtiene con aquellas
combinaciones de los parametros geométricos que
garantizan una equi-resistencia a los esfuerzos de
contacto y de flexion.
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Old procedure as a new alternative in the optimized

Abstract.:

calculation of gears.

The optimization and rational design of gears Haeen topics of many investigations and continuader the interest of

many specialists and studious of this field. Thedamental reasons are conditioned in first pladdédact that the gear
design is very complex due to the number of vaesblimitations and relations that involves, andtwother hand there is
the particularity that for each case of optimizattbe objective function, the restrictions and ittdependent variables are
generally different. Since two decades, the exlsaisearch method is one of the optimization pracesl more used in the

rational calculation of gears. In this paper ar@pomed the

bases of the exhaustive search methodstamain its

applicability in the rational geometric synthesi@traight bevel gear.

Keywords: Bevel gear, optimization, design, exhative search method.



