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Resumen.

A pesar de que la optimizacion y el disefio racioleglos engranajes han sido temas de muchas igagisties, aln siguen
siendo del interés de muchos especialistas y esinslide los engranajes. Las razones fundamentaieggte hecho estén
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
funcion objetivo, las restricciones y las variabledependientes son generalmente diferentes. Ediliwsos afios los
nuevos sistemas de computacion para auxiliar afidi$§CAD) han sido empleados como alternativas @lagalculo de los
engranajes, pero la variedad de sistemas y lasasmsibilidades de generacion de modelos mateosatimpleados en
la evaluaciéon de esfuerzos y deformaciones requigesuna validacién de sus resultados a partirotigaglos con los
procedimientos y normas establecidos por la p@gtia experiencia de afios. Es conocido que ledtag®s de los nuevos
sistemas CAD con implementacién del método de elemsefinitos son generalmente muy dependientes derina de
generacion de los modelos de piezas y conjuntefiaios por complicados procedimientos, que scadivatcual una caja
negra por los proveedores de estos potentes pragrgmsistemas en el mercado de la informatica. dm ®entido, el
presente trabajo pretende contrastar los esfuetztesnidos mediante el empleo de dos de los mastestsistemas CAD
dirigidos a la aplicacion del método de los elemertfinitos, como son eSolid Edgey el Cosmo Edgecon los
procedimientos de célculo derivados de las vigentesias ISO para evaluar la capacidad de cargaslerigranajes
cilindricos. En el trabajo se exponen las basesngtbdo de generacion del perfil de los dientesrdengranaje cilindrico
de dientes rectos, un algoritmo de calculo de kiseezos en la base del diente y la comparacidfosieesultados
obtenidos por uno y otro método.

Palabras claves: engranaje, esfuerzos de flexidmpmmas I1SO, elementos finitosSolid-Cosmos Edge, CAD.
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mostrado  suficiente capacidad de

trabajo.

1. Introduccion.

Durante las primeras dos décadas del pasado siglo,
célculo de transmisiones por engranajes consistia,
esencialmente, en la blsqueda de una combinacién de
numero de dientes y moédulo, que proporcionara la
relacion de transmisibn deseada y la suficiente
resistencia de sus dientes mediante tablas
confeccionadas a tal efecto [1]. Como podra supeaner

los disefios eran bastantes conservadores y basados

fundamentalmente en transmisiones que habian

Posteriormente, entre 1925 y 1950, los trabajosaen
normalizacién geométrica y calculo de la capacidad

carga permitieron establecer las verdaderas basasp

disefio racional de los engranajes.

Desde sus inicios, el desarrollo de las computadora
electronicas ha influido en gran medida en los
procedimientos de célculo empleados en los engranaj
El advenimiento de las computadoras electrénicas,
propicié que diferentes programas de computacin [2
basados en normas y procedimientos establecidos
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practicamente, sustituyeran las tablas y reglasatieilo
empleadas en el disefio de los engranajes duraose af
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  optimizacién Sirpplex
Programacion Dinamica, etc.) y las numerosas
combinaciones de variables que involucra el céldelo

G. Gonzéalez Rey, P. Frechilla Fernandez, R. Jaséi&Martin.

los engranajes, no permitian ver los complejos
procedimientos basados en calculos numéricos como
técnicas efectivas en la determinacion del engeanaj
Optimo. Durante las décadas comprendidas entre los
afios 50 y 60, muchos de los procedimientos para la
optimizacion de los engranajes empleaban comodiase
método de la primera derivada de la funcidon obgetiv
[3.4].

Tabla 1.- Miniaturizacion y velocidad de célculo de lasnmutadoras entre 1945 y 1965 [5].

Ao Tecnologia Componentes pot fWwelocidad de calculo Hf
1947 Vélvulas de vacio grandes 8 600 3 500

1953 Vélvulas de vacio pequefias 54 000 17 000
1960 Transistores 400 000 229 000

1964 | Transistores miniaturizados l6gicps 800 000 2 500 0

En las décadas comprendidas entre 1970 y 1990, el
analisis de algunas publicaciones dirigidas alutélde
los engranajes, como las realizadas por Dana (1859)
Escanaverino (1984 ) [7] y Ruiz (1987) [8] nos pieem
reconocer que el método de buasqueda exhaustiva
comienza a ser empleado en la optimizacion delltmalc
de los engranajes. También en esta época, otros
investigadores realizan la busqueda del disefion@pti
de los engranajes empleando otros procedimientos
teéricos como el conocido método de la primera
derivada de la funcion objetivo [9] o utilizandoasi
practicas mediante  ensayos fotoelasticos
electromagnéticos [10].

En la década del 90, la introduccion de poderosos
medios de cémputos con elevadas velocidades de
calculo (véase figura 1), permite una consolidadéh
empleo de las nuevas técnicas de andlisis numérico
como el método de los elementos finitos y las t&mi

y

1200

de busqueda exhaustiva, como lo demuestran los
trabajos de Lépez (1993) [11], Fuentes (1993) [12],
Gonzalez-Rey (1995) [13], Tennyson (1994) [14] vy
Sfakiotakis (2001) [15] El auge alcanzado por las
técnicas de computacion y el empleo de las nuevas
computadoras con procesadores matematicos cada vez
mas veloces, posibilitan incluir las nuevas téiCAD

como nuevas Y efectivas herramientas de disefictaPor
motivo, y con el interés de difundir la perspectiel

Solid Edgey el Cosmos Edgeen la evaluacion de
engranajes y realizar una validacién de sus ramsta

son mostrados en este trabajo las bases de un
procedimiento de generacion del perfil del de los
dientes, la construcciéon en 3D de la rueda dentala,
algoritmo para el célculo de los esfuerzos de diexen

la base del diente seglin I1SO 6336-3 y la comparacié
de resultados en 12 casos de analisis de engranajes
cilindricos de dientes rectos

800

400

%

velocidades de calculo MHz

O__=—————r—f’1—(

1990-1992  1993-1994  1995-1996

1997-1998  1999-2000 2001-2002

Fig. 1. Velocidad promedio de calculo de las actuales coatimias personales.
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2. Conceptos generales del S olid edge
y el Cosmos edge.

Solid Edgees un sistema de disefio asistido por
computadora (CAD) para el modelado de conjuntos y
piezas mecanicas y la produccion de dibugadid Edge
ha sido disefiado para incrementar el rendimiento de
programa con una interfaz de mayor productividad pa
el usuario, que impulsa la productividad esenca el
usuario de CAD al capturar las intenciones de digi
modelado de sélidos mediante los conceptos deddgic
de deduccién y gestioén de decisiones.

Para que los comandos necesarios resulten mas
accesibles Solid Edgedispone de entornos separados
para crear piezas, construir conjuntos y producir
dibujos. En particular, en el trabajo fue empleadio
entorno Pieza El entorno de modelado de piezas
permite construir modelos sélidos tridimensionales
caracteristicas reales, comenzando con una operaci
base, como un bloque o cilindro, que se constroye c
operaciones de pieza para crear un modelo de fiaga.
operaciones del entornBieza incluyen, entre otras,
protrusiones y vaciados, agujeros, refuerzos, @®labn
espesor, redondeos, angulos de desmoldeo y chaflane
También puede construir patrones de operaciones
circulares y rectangulares y copias simétricas.
Particularmente el patron de copias simétricas y de
operaciones circulares es muy util para la gen@nage
los sélidos copias de los dientes y las ruedas.

Las versiones avanzadas, en particular la versidn 1
empleada en el presente trabajo, permite una rapida
exportacion de los resultados de la generaciosdlielo
a su contraparte el program@osmo Edgepara el
estudio de la resistencia y las deformaciones ogleo
del método de los elementos finitos.

Como antes fue mencionadd, programaCosmos
Edgeesta conectado de forma continua con el programa
de diseficolid Edgey es un paquete de software para el
andlisis de un disefio realizado corSelid Edge Con
este programa es posible analizar piezas y corgunto
disefiados corSolid Edge evaluar sus disefios y sus
caracteristicas bajo diferentes escenarios dejtraba
hacer las modificaciones necesarias en un entorno
sencillo. Las capacidades basicas @etsmos Edgeon
el andlisis lineal de tensiones, el célculo deueecias
naturales, la estimacion critica de las cargasathel@o y
el estudio de la transmision de calor.

3. Geometria basica de los engranajes
cilindricos.

Del estudio de la geometria y cinematica de los
engranajes, puede afirmarse que existe un grupo de
parametros geométricos, que una vez conocidos,

permite la realizacion del calculo completo de la
geometria de las ruedas dentadas. Ellos son:

z : Numero de dientes.

m : Médulo normal.

B : Angulo de la hélice en el cilindro de referencia
b : Ancho del diente.

x : Coeficiente de correccion del diente.

a : Angulo del perfil de la cremallera de referencia
¢ : Factor de holgura radial (c / m).

hs*: Factor de altura de cabeza fin).

Para conservar la constancia de la relacion de
transmision cinemética en el engranaje los died&ds
pifién y la rueda deben tener los perfiles conjugads
decir que:La normal comuln a los perfiles en contacto
divida a la distancia entre centros en dos segnsnto
inversamente proporcionales a las velocidades
angulares de las ruedag&sta condicién de contacto de
los dientes entre el pifién y la rueda se obseredlas
engranan correctamente con la cremallera de refieren
Los parametros del perfil de la cremallera de ezfeia
pueden ser determinados de aquellos perfiles Isasico
mas difundidos y normados.

Una de las formas mas difundidas de altura y angulo
de flanco de los dientes del perfil de referencidas
cremalleras basicas correspondeda= 20°, h, =1 vy
¢ = 0,25, aceptada en la norma japonesa JIS B 1201-7
la norma polaca PN-78/m-88503, la norma soviética
GOST 13755-68, la estadounidense AGMA 201.02-68 y
la norma internacional ISO 57-74.

Actualmente en varias de las normas relativas a
engranajes, editadas por diferentes paises, euise
marcada coincidencia en los valores de mdédulo
recomendados en la primera serie de preferencia. Co
mas frecuencia son empleados los mddulos
recomendados en la norma ISO 54-77: 1;1,25; 1,5
2;25;3;4;5;6,8,;10;12,;16; 20G;2am.

A continuacién se exponen las féormulas principales
para el célculo geométrico de las ruedas con diente
rectos conociendo sus parametros fundamentalegsEn
siguientes férmulas son empleados los subindicg 1
para el piidn y la rueda respectivamente.

Diametro de referencia:
d=mlz

Diametro de fondo:

ds =d—25m[€ha* +c —x)

Diametro basico:

dp =d[tos a
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Diametro de cresta:

d

*

Altura del pie del diente:

hs =m[€ha* —c* —xj

Altura de cabeza del diente:
h, =05 d, - d

Altura del diente:

h=h; +h,
Espesor normal del diente en el cilindro de refegen

Sh :mtﬁg+ZD<Etana]

Anteriormente fueron brindadas algunas de |
férmulas bésicas para el célculo de la geometriande
rueda cilindrica de dientes rectos, pero al seragraglas
dos ruedas surgen otros parametros importantes
permiten valoraciones importantes de su montaje
funcionamiento. A continuacién son relacionadas |
principales férmulas para el calculo geométricoude
engranaje cilindrico de ejes paralelos, dientetoseg
contacto exterior.

Razén de engrane:
_Z2
Z1

u

Distancia interaxial:

_ m[@zlzﬂz]mé cosa j

aw

cosay,

Angulo de engranaje en el plano transversal:

dpy +dpo ]

-1
a,, =CO0s
" ( 2May

Correcciéon sumaria:
[invaW —invat]
2[tana

X5 =X1+Xp = [ﬁ21+22]

Coeficiente de recubrimiento:

0,5 EE\/dalz - dp? +\/da22 _dbzz}_aw sena,

mlnlcos a

Eq

4. Ecuaciones parametricas del flanco
de los dientes.

La curva de evolvente, aquella generada por elopdat

una recta que se mueve con rodadura pura sobre una
circunferencia basica, es la empleada por excelesti

los flancos conjugados de los dientes engranaddassen
ruedas dentadas. Asi mismo se conoce, que la darva
trocoide corresponde con el perfil del diente peibajo

de la circunferencia béasica de la rueda dentadsty e
curva es generada por un punto en un circulo que se
mueve con rodadura pura sobre una recta.

Trocoide alargada

Evolvente

Fig. 2. Curvas asociadas al perfil activo de los diedtes
engranajes cilindricos.

Un estudio de las relaciones mateméticas de la
geometria de estas curvas permite determinar las
ecuaciones paramétricas que las define en un eje de
coordenadas [16].
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Coordenadas de la curva de evolvente:

Fig. 3. Coordenadas de la curva de evolvente en el piefil
diente recto de un engranaje cilindrico.

Un anadlisis de

las proporciones y

relaciones

geomeétricas de la curva de evolvente permite ddsi
ecuaciones parametricas del perfil activo del @iatdl

engranaje basado en
dependencia del angul
cilindro bésico ¢), el
herramientad) y el didm
Las mencionadas
continuacion:

><inv =05 Ij:Ib [ﬁsen(¢

la curva de evolvente con
0 de giro de la recta sobre el
angulo de generacion de la
etro del cilindro bésicoyjd
relaciones son mostradas a

)~ ¢ eos(a) eos(a + ¢)]

Yiny = 058, Cfcos(¢) + ¢ [eos(a) sen(a +¢)]
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Coordenadas de la curva de trocoide:

"X-:mnh n
»—ia
A o
N / / Wea
AT ' N
c ,
4 -
g
o3
Ve
£ =3
0 3

Fig. 4. Coordenadas de la curva de trocoide en el mheffil
diente recto de un engranaje cilindrico.

Un analisis semejante al realizado con la curva de
evolvente puede ser realizado con la parte detdlatel
diente correspondiente con la curva de trocoides La
férmulas parametricas son mostrada a continuacion:

~05, - A
cos(/)

~050h, P-A
cos(A)

Xtroch =05 BE”(¢)+[ +pijOS(¢ +A)

Vooen = o.scecos(m—[ oy j csen(p +)

Donde:

) :tan—l(L]
-05@-A

A= (h, +c- x0n)dan(a)+ p; &9

cosa
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B=h, +c—xIm- p;
El trazado de los puntos de la curva que conforehan
perfil de los dientes se logra dandole valoresngufo

de giro ¢ y teniendo en consideracion que las
ecuaciones paramétricas de la curva de evolvemte so

evaluadas mientra@ = %O 5 mb). En caso contrario,

de no cumplirse la ultima relacion, el flanco didnde
corresponde con una curva de trocoide.

1. Condiciones de aplicacién de la
carga en el diente y los esfuerzos en
la base del diente segun la norma
ISO 6336.

El célculo de los esfuerzos en la base del diente,
segun ISO 6336 en su variante A, toma como modelo d
referencia la semejanza existente entre una barra
prismatica con carga en voladizo y un diente con la
carga aplicada en la cresta. Este modelo ha pdomiti
desarrollar las ecuaciones necesarias para evksar
esfuerzos que surgen en la raiz del diente y estan

Ya

asociados con la fractura que puede ser producida e
base del diente.

Del andlisis del modelo de referencia pueden ser
obtenidas las ecuaciones de los diferentes tipos de
esfuerzos que actlan en la raiz del diente.

Esfuerzo normal por flexion:
_Fn [cos(apan) thea (MPa)
anz b
6

Esfuerzo normal por compresion:
_Fn [sen(agan) (MPa)
Stn (b

Esfuerzo tangencial por cortante:

Pr

/ SFn

I

1 = n tcos(dran) (MPa)
an b
Fn
‘\ OlFan
th
30°
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Fig. 5. Modelo de referencia en el calculo de los esfigeen la base del diente con carga aplicada eedéac

De estos tres esfuerzos, el mas significativo por s

magnitud es el correspondiente al esfuerzo pordihex

por tal motivo, y para simplificar el analisis dsffuerzo
resultante en la base del diente, generalmente son
despreciados los esfuerzos por compresién y por
cortante en el calculo del esfuerzo en la raizdimtte
(este procedimiento es el seguido en la norma ISO
6336). De tal forma que la ecuacién basica para
determinar los esfuerzos de flexién en la basaligelte

es:

OF = Fn [cos(OFan) [hFa  (MPa)
6

Siendo:

F. : Fuerza normal (N). Es considerada toda
la fuerza actuando en un solo par y
aplicada en la cresta del diente
analizado.

Oran Angulo de incidencia de la fuerza
normal cuando actia la carga en la
cresta.

hes Altura desde la zona critica por rotura en
la raiz del diente hasta el punto de
interseccion de la linea de accién de la
fuerza normal y el eje de simetria del
diente (mm).

S : Espesor cordal en la zona critica del diente
por rotura de su base (mm).
b : Ancho del diente en la base (mm).

Conociendo la dependencia entre la fuerza normal y
su componente tangencial, y empleando valores
relativos al médulo del espesor y de la alturaapar
generalizar el célculo es posible obtener la sigeie
férmula para el célculo del esfuerzo basico emia por
flexion del diente:

F 6 EPE [eos(afEan ) (MPa)
t m

b 2
(Sﬂj Ctos(a)
m

OF

Por definicidn, la relacion entre corchetes semece
como el Factor de Forma y se identifica coMaq.
Adicionalmente se introducen, para el calculo del
esfuerzo por flexion, otros factores que considdean
influencia de concentradores de tensién en la Hake
diente, la distribucion irregular de la carga eprerane
y la inclinacion de los dientes, entre otros aspect

La inclusiobn de estos factores, como coeficientes
tedricos y préacticos, hace posible la obtenciérude
ecuacion bésica para el célculo de los esfuerzos de
flexion mucho mas ajustada a la condicién de carga
verdadera, permitiendo que su aplicaciéon al caldgo
los engranajes cilindricos sea un reflejo masdiela
realidad.

Sustituyendo en la ecuacién basica de los esfueezos
flexion los referidos factores, y luego de realitas
agrupaciones necesarias, son obtenidas las sigsient
ecuaciones para el calculo de los esfuerzos aesiant
la base de los dientes del pifi@r] y la rueda @r,) :

Para el pifién:

Ft
1

OF1= D¥pa1 K¥sa1 ¥ ¥ KA Ky Kpp (Kpg

(MPa)

Para la rueda:
F
by [n

OF2 = a2 K¥saz DY OV Ka Ky Keg Keg (MPa)

Donde:

Ft : Fuerza tangencial (N).
b1 : Ancho del diente del pifion (mm).

b : Ancho del diente de la rueda (mm).
m : Médulo del engranaje (mm).

Y¢ : Factor por razén de contacto.

Yp : Factor por angulo de la hélice.

YEa1: Factor de forma de los dientes del pifion.
YEga2: Factor de forma de los dientes de la rueda.

Ysa1: Factor de concentracion de tensiones de los
dientes del pifién.

Ysa2 : Factor de concentracion de tensiones de los
dientes de la rueda.

Ka : Factor por aplicacién de carga.
Ky : Factor por carga dinamica interna.
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Krp : Factor de carga en el flanco del diente.

KFq @ Factor de carga transversal.

Con el objetivo de validar los resultados de los
esfuerzos en la base del diente con empleo dehsist
Solid Edge y Cosmos Edge, sera simplificada la
ecuacion para el célculo de los esfuerzos en la ek
diente de manera que no sean considerados loo®fect
por distribucion de la carga entre dientes, la
concentracion de la carga en la linea de contadts y
cargas dindmicas, ademas de que en primera instanci
solo seran evaluados engranajes cilindricos detedien
rectos sin correccion.

De esta forma la ecuacién base para los esfueezos d
flexion en el pifibn es simplificada de la siguiente
forma:

F
e CVRR AVRR AN

El factor de formaYga permite que sea referido el
célculo a la flexién que se produce en la basdigele,
cuando es considerada la carga en la cresta, 8u val
estd en dependencia del espesor normal en la seccio
critica de la raiz del diente por fractura y delmemto
flector producido por la fuerza normal.

h 2
6 E{Faj [€OS O Fan
_ m

2
S
(f”j [tosa
m

YFa =

El factor de concentracién de tensionesg; ¢s la
razon entre el esfuerzo maximo aumentado por los
concentradores de tension y el esfuerzo de flexién
basico definido de forma puramente geométrica. Este
factor considera la influencia en el esfuerzo éaidin
real del radio de curvatura en el filete de la rdét

dienteps.

2,3ME, } -1

{1, 21+
Sfn

Stn

hEa

Yeq =|1,2+0,13

(B

_ Sfn
Os

_ZEDf

siendo:

El célculo analitico del factor g es explicado en la
Norma I1SO 6336-3 y en otras aplicaciones espesifica
de los engranajes cilindricos. Generalmente survalo
puede ser obtenido mediante curvas en graficos para
diferentes pardmetros de la cremallera basica del
engranaje, en funcion del nimero de dientes y el
coeficiente de correccion.

Como ambos factores consideran la influencia de la
forma del diente en el esfuerzo de flexién reajncio
la carga es aplicada en la cresta del diente, da si
tomada la decision practica de evaluar el prodaeto
ellos en un solo factor denominado:

YES =Yra [Ysa

La condiciébn empleada en el modelo para el calculo
del esfuerzo de flexién es en extremo critica y pooa
probabilidad de ocurrir en la préactica, pues solancio
se esta en presencia de un engranaje de ejeslganale
ruedas cilindricas de dientes rectos con una majydi¢
coeficiente de recubrimiento= 1 ocurrird que solo un
par de dientes recibe toda la carga aplicada erekia
de los dientes, en otras circunstancias es muyblgosi
que solo un par trasmita toda la carga, pero etgpun
critico de aplicacion sera por debajo de la crekth
diente y por consiguiente el momento flector ebdae
del diente serd menor que el supuesto en el modaek.

de las alternativas para evaluar el factar Yes la
siguiente férmula, brindada en la Norma 1SO 633§-3
con aceptacién de aplicacion en el célculo de erjga
cilindricos industriales:

0,75 [{cos Bb)2
€a

Y, =0,25 + >0,625

En el presente trabajo ha sido desarrollado un
algoritmo para evaluar el factofy(incluyendo el caso
de dientes helicoidales) mostrado a continuacion:
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Algoritmo para el calculo del coeficiente de forma{a

Datos:
Parametros de la herramienta; m, h*, pi*, c*
Parametros de la ruedafe, d, 4, d,, x

A 4

Bp = tan _1(—d [ctlan B)

b
hip = (hat +c)mm
C
Prp =pf LM
Z

Zy =
cos 2 Bp [tos B

A 4

Y
E:Em_hfp [tanO(—(l—senO()Di
4 cos a
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2. Resultados obtenidos.

Con empleo del algoritmo anterior y haciendo uso de ~ olid Edge y Cosmos Edge, en 12 variantes de
las ecuaciones paramétricas que delimitan el peefil engranajes cilindricos sin co_rrecc_|én en flancos Lo
los dientes fueron evaluados los esfuerzos enda ta resultados se muestran a continuacion.
los dientes, segun la norma ISO 6336 y con empdéo d
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Tabla 2. Resultados de los esfuerzos obtenidos con apicalal método de los elementos finitos€esmod Y €l procedimiento ISO
(Oris). 0 = 20, ha* = 1,pf* = 0,3, carga lineal 200 N/mm.

m 7 Oran 5* heg* Y s Ye OFiso | OFicosmos
MPa MPa
2 14 32,4 1,80 1,71 4,66 0,707 329, 300
2 17 30,7 1,86 1,70 4,51 0,700  315,7 285
2 20 29,5 1,90 1,69 4,42 0,693 307,89 285
2 25 28,0 1,96 1,68 4,34 0,690 299,5 280
5 14 32,8 1,80 1,71 4,66 0,713 132,9 119
5 17 30,7 1,86 1,70 4,51 0,707 127.5 110
5 20 29,5 1,90 1,69 4,42 0,703 124,38 110
5 25 28,0 1,96 1,68 4,34 0,700 121,5 110
8 14 32,8 1,80 1,71 4,66 0,714 83,4 65
8 17 30,7 1,86 1,70 4,51 0,710 78,9 60
8 20 29,5 1,90 1,69 4,42 0,705 77,9 60
8 25 28,0 1,96 1,68 4,34 0,701 76,0 60
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\
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Fig. 6. Representacion gréfica de los esfuerzos obtemmokante el método de los elementos finitos (ME#)procedimiento 1SO.
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Fig. 7. Sector dentado del sélido de la rueda con laacapdjcada en la cresta de los dientes y malleado.
Generacion realizada c&olid-Edge y anélisis de esfuerzo c@osmo-Edge.

3. Conclusiones.

En sentido general se observan valores cercanos
de los esfuerzos actuantes en la base del diente
empleando el procedimiento de la Norma ISO y
la modelacion con efolid Edge y Cosmos Edge.

Los valores de esfuerzos evaluados segun el
método de los elementos finitos son entre un 25y
un 9% mayor que los del procedimiento de la
Norma ISO.

La discretizacion del volumen con empleo de
microvolimenes tipo cubo son aceptables al
realizar el malleado del sélido.

Analizando un par de dientes de forma aislada en
la linea practica de engranaje, puede ser
simplificada la generacién del sélido, y por
consiguiente del malleado del volumen sin
apreciables diferencias en los resultados de los
esfuerzos en la base del diente.

Para un perfilado aceptable del contorno del
diente es suficiente el trazado con 5 puntos de
cada tipo de curva (evolvente y trocoide).

En la zona de transicion de la base del diente
correspondiente a los esfuerzos normales de
traccion se aprecia que el esfuerzo resultante es
mayor segun ISO que los evaluados por el

criterio deHubert Mises. Este resultado reafirma

el hecho de que al ser despreciado los esfuerzos

de compresion producto de la carga radial, la
resultante es mayor que el esfuerzo resultante
determinado por el sistem@lid Edge en un
17%. En la etapa actual,...y en los venideros
afios, es apreciable la necesaria interrelacion
entre los procedimientos tradicionales (normas y
relaciones empiricas) y los nuevos métodos
CAD, como forma de potenciarlos y ampliar las
posibilidades de un disefio

racionaRecomendaciones.

Ampliar el estudio considerando engranajes con
correccion de flanco, y modificaciones de la
herramienta de generacion.

Aplicar la modelacién con eBolid Edge en
engranajes cilindricos de dientes helicoidales.
Estudiar las deformaciones de los dientes a plena
carga para proponer modificaciones en el flanco
que compensen las distorsiones del perfil de
evolvente bajo carga y lograr disefios de
engranajes de mayor capacidad de carga.
Trabajar en la simulacion del perfil de los dientes
con el programa Solid Edge para crear patrones
de referencia que permitan el descifrado de los
parametros geométricos basicos de los
engranajes.
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sign.

Although the optimization and rational design ofugehave been topics of many studies, they stilticoe being of
interest for many gear specialists. The main rem$onthis fact are conditioned, firstly, for theroplex design of gears
due to the number of variables, limitations andtiehships involve, and secondly, the particulathsit each case of
optimization take in count function objectives,trigsions and independent variables generally diffé In the most recent
years, new calculation systems for assisting def@fD) have been used as alternatives for geaulzlons, but the
diversity of systems and wide possibilities of miedeathematical generation for evaluation of seesnd deformations
require a report validation comparing with the fessyprocedures and standards established by #etige and experience
of years. It is well-known that the final produéttbe new systems CAD with implementation of theté elements method
(FEM) is generally very dependent of the generapoocedure used for mathematic models of elememts groups.
Generally, these mathematical models are obtaigetbinplicated procedures and treated akaek box by the suppliers
of these potent programs and systems. In this sémseresent work seeks to contrast the numergsallts obtained by
means of the two most powerful CAD systems for egsplication of the Finite Elements Method, SolidsGio Edge,
with the numerical results derived for ISO Standagdlculation procedures to evaluate the load dgparc cylindrical
gears. In this paper, bases for the generation adetti teeth profile of spur gears, an algorithm f@nding stresses
calculation and the comparison of results obtalmedne and another method are exposed.

Key words: Gear, bending stresses, ISO standardsnite elements, Solid-Cosmos Edge, CAD.
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