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Los acoplamientos dentados abombados son componentes mecanicos para transmitir potencia entre
ejes en rotacion desalineados. Para poder absorber dichas desalineaciones y en especial, la
desalineacién angular, la geometria del diente se caracteriza por tener una gran cantidad de
abombamiento longitudinal. Este abombamiento se genera realizando una trayectoria circular de
la herramienta durante el proceso de fabricacion. Sin embargo, debido al pequefio radio de la
trayectoria es muy frecuente la aparicion de secciones con interferencia de tallado en
acoplamientos pequefios fabricados directamente sobre el eje.

Recientes trabajos, han demostrado que el nimero de dientes en contacto desciende drasticamente
con desalineaciones altas, asi como que la distribucién de carga entre los dientes en contacto no es
homogénea. Es por ello que el principal fallo de este tipo de componente es la rotura del pie del
diente. Las normas para el disefio y dimensionamiento de acoplamientos dentados utilizados
actualmente consideran el &ngulo de desalineacion para estimar el nimero de dientes en contacto
y el ancho de cara que soporta la carga, sin embargo, solo hasta valores de desalineacion inferiores
a 1.5° Cuando se trata de desalineaciones por encima de los 3° las normas consideran dichas
aplicaciones como especiales y no existen guias de disefio ni de prediccién de tensiones.

En el presente trabajo, se propone un procedimiento para determinar la evolucion de las tensiones
en el pie de acoplamientos dentados abombados para optimizar un disefio utilizado en una
aplicaciéon con gran desalineacién angular. Para ello, se utilizan modelos analiticos para la
generacion de la geometria y modelos de elementos finitos para el calculo de las tensiones en el pie.
Asimismo, estos valores se validan experimentalmente en un banco de ensayos disefiado para tal
fin. Dichos resultados correlan con los modelos numéricos, demostrando asi que el método
propuesto es adecuado para acoplamientos abombados que trabajan con desalineaciones angulares
altas. Asimismo, se observa que el disefio optimizado propuesto reduce un 50% las tensiones en el

pie.
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1. Introduccion

Los acoplamientos dentados se utilizan para transmitir potencia entre ejes debido a su alta capacidad de transmitir
potencia en comparacion con otras conexiones no dentadas [1]. Los acoplamientos dentados esféricos abombados
estan disefiados especialmente para trabajar con angulos de desalineacion elevados (y > 1°). Estos acoplamientos
requieren superficies activas con gran cantidad de abombamiento longitudinal para obtener un patrén de contacto
favorable en condiciones de desalineacion severas (3° < y < 10°). Ademas, este abombamiento longitudinal evita
interferencias durante su funcionamiento y equilibra el juego entre los dientes del eje y de la camisa, al tiempo que
aumenta la relacion de contacto [2]. Sin embargo, la gran cantidad de abombamiento longitudinal (>>100 um),
junto con el reducido radio de la trayectoria de la herramienta utilizado en su fabricacion, plantea desafios al
generar de forma analitica las superficies de los dientes del eje de acoplamientos dentados abombados. Uno de los
mas significativos es la aparicion de singularidades (correspondiente a zonas en las que se da interferencia de
tallado). Es por ello, que recientemente se ha desarrollado [3] y validado experimentalmente [4] un modelo
analitico de generacién que tiene en cuenta la superficie helicoidal de la fresa madre durante el proceso de
generacion. Este modelo presenta ventajas sobre otros modelos publicados [5,6], porque es capaz de generar
superficies de dientes con gran cantidad de abombamiento que pueden contener interferencias durante el tallado.
Ademas, ninguno de los modelos presentes en la literatura fue validado experimentalmente, como es el caso del
modelo propuesto [4].

Los acoplamientos abombados deben tener una cantidad especifica de holgura para evitar interferencias vy, al
mismo tiempo, soportar un determinado angulo de desalineacion [6-9]. La holgura angular es el &ngulo de rotacion
que existe al girar los dientes del eje manteniendo la camisa inmévil, es decir, desde el punto en el que los flancos
izquierdos estan en contacto hasta el punto en el que los flancos derechos estan en contacto [7,10]. Puesto que la
superficie del diente estd abombada y existe desalineacion angular, el valor del juego no ser& constante en todos
los dientes [2,11]. En efecto, las posiciones angulares de cabeceo presentaran una holgura menor que las de la
posicion de balanceo, por lo que los dientes entraran en contacto de forma progresiva [12]. De este modo, los
dientes en la posicién angular de cabeceo son los primeros en entrar en contacto y sufriran las mayores tensiones
en el pie del diente [13,14]. Ademas, la distribucion desigual del juego hara que el nimero de dientes en contacto
varie en funcidn del par aplicado y del angulo de desalineacion, lo que provocara una variacion de la rigidez del
acoplamiento [15]. Para determinar el nimero de dientes en contacto, la literatura cientifica muestra modelos de
elementos finitos [16,17] y algoritmos de analisis del contacto sin carga [3,18]. Sin embargo, las normas
[7,9,19,20] no incluyen el efecto de la geometria o las condiciones de carga en sus ecuaciones. Es decir, definen
el porcentaje del nimero de dientes en contacto sdlo en funcion del &ngulo de desalineacion, sin tener en cuenta
su rigidez y par aplicado. Por esta razon, es un criterio comun considerar que la mitad de los dientes del
acoplamiento estaran en contacto [7-9,19]. Este criterio puede ser adecuado en aplicaciones con pequefias
desalineaciones angulares (y > 1°), sin embargo, los modelos de elementos finitos [17,21] han demostrado que
éste no es extensible para aplicaciones con alta desalineacion. La razén principal es que el nimero de dientes en
contacto puede ser incluso menor a la mitad, especialmente en aplicaciones de baja carga y alta desalineacion. Este
hecho fue demostrado numérica [17] y experimentalmente [4], donde se ve que apenas hay 3 dientes en contacto
de un total de 13 con una desalineacién angular de 7°y bajo 100 Nm de par aplicado.

Dado que los acoplamientos dentados se emplean frecuentemente en aplicaciones con pequefios angulos de
desalineacion [14,22], la mayoria de los trabajos experimentales y bancos de ensayos estan orientados a estas
condiciones de trabajo [23,24]. Los estudios realizados han demostrado que el patrén de contacto no esta centrado
ni se mantiene constante en condiciones de desalineacion [6,25], y que el desgaste aumenta con el angulo de
desalineacion [26]. Asimismo, Cuffaro et al. [23] analizaron la distribucién de carga en acoplamientos estriados
con laminas sensibles a la presion y validaron analitica y numéricamente las presiones de contacto obtenidas. El
principal objetivo de estos estudios esta orientado al fallo por desgaste superficial [19,27], por lo que se puede
entender que la desalineacion angular maxima para la mayoria de los bancos de ensayos sea y <« 1°. Sin embargo,
Mancuso [28] demostré que los fallos comunes en acoplamientos que trabajan en aplicaciones pesadas de hasta
y = 6° estdn mas relacionados con la rotura del pie del diente, resaltando que el &ngulo de desalineacién era la
variable mas perjudicial.

En relacién a las condiciones con desalineacion, y en vista de la importancia del 4ngulo de desalineacidn, existen
trabajos analiticos que han determinado la relacion entre los parametros de disefio del acoplamiento dentado y el
angulo de desalineacién maximo alcanzable [29], mostrando ademas valores muy cercanos a la realidad en un caso
analizado experimentalmente [4]. Ademas, se ha concluido que el nimero de dientes y el &ngulo de presion son
los parametros de disefio predominantes, seguidos por el radio de abombamiento para definir la desalineacion
maxima a la que puede operar un acoplamiento dentado abombado. En relacion a los trabajos experimentales,
estos son mas escasos. Por ejemplo, Herbstritt et al. [30] midieron las tensiones en el pie el diente con un angulo
de desalineacion méximo de y = 3°, y validaron un modelo de elementos finitos con un margen de error del 15%.
Sin embargo, la informacion sobre la metodologia experimental era muy escasa. Mas recientemente, Inurritegui et
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al. [4] presentaron un banco de ensayos con el que se realizaron ensayos hasta una desalineacion angular de 10°.
En este trabajo validaron también con un error inferior al 15% el nimero de dientes en contacto, el patron de
contacto y la rigidez de un acoplamiento hasta una desalineacion de 7°. No obstante, en este caso no hay
informacion referente a valores de tensiones en el pie.

La bibliografia ha demostrado que los acoplamientos dentados abombados presentan una serie de retos en términos
de geometria y comportamiento mecanico. Ademas, las normas siguen considerandolos casos excepcionales y no
proporcionan criterios de dimensionamiento precisos. Recientemente, se han realizado muchos avances en el
desarrollo de modelos analiticos y de elementos finitos para determinar la geometria de las superficies de los
dientes y el comportamiento mecanico de los acoplamientos dentados abombados. Sin embargo, sigue sin haber
una metodologia clara para el disefio de acoplamientos y dimensionamiento segun el criterio de rotura del pie del
diente. Por lo tanto, el principal objetivo de este estudio es presentar las herramientas y la metodologia a emplear
para disefiar y optimizar un acoplamiento dentado abombado que trabaja en condiciones de desalineacion alta, asi
como validar experimentalmente la distribucion de tensiones en el pie.

2. Metodologia de trabajo

En este apartado se resumen brevemente los modelos analiticos y numéricos que se emplearan para el disefio y
dimensionamiento de acoplamientos, utilizando el caso de estudio de una aplanadora para la laminacién de aceros
de alta resistencia. El elevado nimero de rodillos en un espacio reducido, asociado al uso de grandes reductoras
provoca que el dngulo de desalineacién entre los rodillos y el reductor sea muy elevado, incluso alcanzado angulos
superiores a 6° [21,31]. Las condiciones de disefio para dicha aplicacion se detallan en la Tabla 1. Cabe destacar
que el par maximo aplicado corresponde a los rodillos centrales que trabajan en condiciones casi-alineadas. El par
aplicado en los rodillos externos, es decir, en los mas desalineados disminuye, hasta aproximadamente la mitad
(500 Nm).

Tabla 1: Condiciones de disefio y de trabajo del acoplamiento para la aplanadora.

Pardmetro Valor Unidades
Diametro primitivo maximo, dp, max 50 mm
Desalineacion angular maxima, ¥max 6 °
Par maximo aplicado, Ij,ax 1000 Nm

Los parametros geométricos de los acoplamientos actualmente utilizados en la aplanadora y que se emplearan para
la validacion experimental se encuentran en la Tabla 2. El material con el que se han fabricado es un acero
carburizado y templado 15NiCr11 con las propiedades mecénicas establecidas en la Tabla 2.

Tabla 2: Parametros del acoplamiento del caso de estudio utilizado (Actual) en la aplanadora y ensayado.

Parametro Valor Unidades
Diametro primitivo 39 mm
Modulo 3 mm
Numero de dientes 13 -
Angulo de presion 30 0
Relacion de aspecto 0.30 -
Juego normal 0.285 mm
Radio de abombamiento 10 mm
Modulo de elasticidad 210 GPa
Coeficiente de Poisson 0.33 -
Densidad 7850 kg/m?3
Limite elastico 850 MPa

2.1. Modelo de generacion analitica

Para poder analizar el comportamiento mecanico y las caracteristicas geométricas de los acoplamientos dentados,
primero hay que generar la geometria analiticamente. Para ello es necesario considerar tanto el proceso de
fabricacién, como la geometria de la herramienta de tallado. En el caso del eje, el proceso de fresado con trayectoria
no lineal y la fresa madre, respectivamente, y en el caso de la camisa el proceso de generacidn por pifién cortador
y el propio pifién cortador.

Las superficies esféricas de los dientes del eje del acoplamiento se generan considerando la superficie helicoidal
de la fresa como un conjunto de filos de corte que actdan al mismo tiempo durante el proceso de generacion, como
se explica en [3]. Este es un proceso de generacion de envolvente de dos parametros [32], en el cual la fresa madre
sigue un movimiento no-lineal de alimentacion y por tanto la distancia entre le acoplamiento y la fresa varian
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continuamente. La Figura 1 muestra el proceso completo de generacion, donde la superficie helicoidal de la fresa
madre se determina antes de la generacion del eje del acoplamiento.

Definicion de la superficie generadora de la Generacion de la superficie dela  Generacion del eje/camisa I, /Y, mediante
cremallera con rebaje de punta X, herramienta de corte Z /X con X la herramienta de corte £ /2 _con X

Figura 1: Derivacion de la superficie del diente del eje y de la camisa, con previa generacion de la superficie de
la herramienta talladora (adaptada de [17]).

Primero, se genera la superficie helicoidal de la fresa madre (Z,) como herramienta de corte a partir de la
superficie del diente de la cremallera (Z,). La fresa madre sigue a su vez un movimiento de alimentacidn circular
que determina la superficie del diente del eje (X},), como la envolvente a la familia de superficies de la fresa madre.
La superficie helicoidal de la fresa madre se determina a partir de la superficie del diente de la cremallera X,
considerando la ecuacion de engrane (2). La superficie del diente del eje se genera mediante la transformacion de
coordenadas (1) del sistema S. al sistema Sy, teniendo en cuenta el proceso de doble envolvente [32] con dos
pardmetros independientes de generacion ¢,, y s, ((3), (4)).

T (W V, Yy, Sy D) = My Sy G )My (P )1 (1, v) 1)

dr,, 0r,\ Or,
fl(u' v, 1/Jw) = (% X E)W (2)

ory, 6rh) ary,

fa(wv,sy, ¢w) = (E X%v) 34, (3)

ory arh> ory,

o <o), “)

FaCae v, 50 00) =
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Aqui, i, es el parametro de generacion para la superficie helicoidal de la fresa madre y las matrices My, ¥ M,
son las matrices de transformacidn de coordenadas entre los sistemas de coordenadas. Las matrices y detalles del
modelo se encuentran en [3].

Para la camisa del acoplamiento, el proceso de fabricacion es de generacion por pifién cortador, y sigue los mismos
pasos definidos para el eje (parte superior de la Figura 1). Primero, se genera un pifién cortador (X,) como
herramienta de corte a partir de la superficie del diente de la cremallera (X,) mediante la ecuacién del engrane (6).
Esta sigue una trayectoria recta para determinar las superficies dentadas de la camisa (Zg) como la envolvente a
la familia de superficies del pifién cortador. La transformacion de coordenadas (5) del sistema S. al sistema Sq y
la consideracion de la ecuacion de engrane (7) con el parametro de generacion i, permite determinar la superficie
del diente de la camisa.

15 (U, v, s, §s) = Mgs(h5)Msc (Ys)re (u, v) (5)
dorg 0rg\ 0rg

f4(u'vvlps) = (%X%) al,b (6)
0 d d

s v, s, ) = <a_:'f X a_:;g> ?Z @)

Aqui, ¢ es el parametro de generacion para la superficie de la camisa y las matrices Mg y M. son las matrices
de transformacion de coordenadas entre los sistemas de coordenadas. Las matrices y detalles del modelo se
encuentran en [3].

Por otro lado, a la hora de validar experimentalmente el valor de las tensiones en el pie, la geometria experimental
se mide con una maquina de mediciones de coordenadas (CMM), a partir de la cual se extrae la nube de puntos de
la superficie del diente del eje y de la camisa. La reconstruccion de las superficies se realiza mediante la
metodologia descrita en [4], que elimina los puntos innecesarios y genera una malla de puntos ordenada y adecuada
para el mallado tridimensional que se requiere para la posterior simulacién de elementos finitos.

2.2. Modelo de elementos finitos

Para poder analizar el comportamiento mecanico y la trayectoria de la huella de contacto de los acoplamientos
dentados abombados se emplea el método por elementos finitos. Para ello primero se genera el mallado de las
superficies dentadas. Para tal fin se emplea el método presentado por Argyris et al. [33], habitualmente utilizado
para el andlisis de engranajes. Este conocido método produce una malla estructurada uniforme en los dientes de
los engranajes, dividiendo la superficie en cinco secciones: perfiles activo y pie del lado derecho e izquierdo del
diente y, el cuerpo del engranaje. Al generar analiticamente la geometria del diente mediante el modelo presentado
en la seccidn precedente, los nodos que forman la superficie del diente son conocidos. A partir de estos se genera
automaticamente la malla de elementos hexaédricos hacia el interior del eje y hacia el exterior de la camisa. En la
Figura 2(a) se muestra el detalle del mallado empleado en el eje a modo de ejemplo. Se reduce el tamafio de los
elementos en las regiones del diente de contacto potencial, lo cual proporciona elementos mas pequefios en las
zonas con mayores gradientes de tension sin aumentar el namero de elementos y, por tanto, el coste computacional.
Como se ve en la Figura 2(a), la zona de malla fina corresponde con la regién donde se dard el contacto, la cual se
delimita mediante un analisis de contacto (TCA) [29], méas un 25% adicional. Asimismo, la distancia entre los
elementos aumenta progresivamente hacia los bordes del acoplamiento. En la superficie del diente se generan
varias capas de elementos pequefios (I, = 0.08 mm) caracterizadas por un espesor e = 0.15 mm [34], los
cuales evolucionan hacia elementos mas grandes en el cuerpo del eje o de la camisa.

El eje y la camisa se ensamblan en un sistema de coordenadas fijo Sr. El sistema de coordenadas auxiliar Sm permite
aplicar el angulo de desalineacion, girando la camisa alrededor del eje x y manteniéndolo fijo durante el andlisis.
El origen de ambos sistemas de coordenadas se sitta en la seccién central del acoplamiento (0,0,0), donde al mismo
tiempo se sitdan los nodos de referencia del eje y de la camisa. Estos nodos se unen rigidamente con los nodos
situados en el didmetro interior del eje y del diametro exterior de la camisa, respectivamente, para formar
superficies rigidas (en color amarillo y verde en la Figura 2(b)). Ademas, para realizar la simulacion y garantizar
el correcto post-procesado de los datos se define un sistema de coordenadas cilindrico (r, 6, z¢) [17]. Durante la
simulacion los grados de libertad de la camisa estan bloqueados, mientras que en el eje del acoplamiento todos se
bloguean salvo el giro en el eje z, que permite aplicar el par.



Tensiones en el pie de acoplamientos dentados abombados que trabajan en aplicaciones con alta desalineacion 6

Superficies rigidas

=
3
AN
R
D
R

Nodos de referencia
del eje y camisa

R,
AR SRS
A et

\\}‘:s‘

S

region de contacto:
mallado fino

¥

z
(a) (b)

Figura 2: (a) discretizacidn del mallado longitudinal del modelo de elementos finitos con la zona de contacto
identificada, y (b) descripcion de las condiciones de contorno y superficies rigidas definidas en el modelo de
elementos finitos (adaptada de [17]).

En estas simulaciones no se tiene en cuenta la friccién entre los componentes y el contacto se define mediante
pares de contacto nodo-segmento, con una tolerancia equivalente a 1/20 del tamafio del elemento mas pequefio.
Asimismo, se determina un material eléstico lineal (propiedades en la Tabla 2), bajo el supuesto que las
deformaciones son tan pequefias que pueden estudiarse bajo la teoria de pequefias deformaciones. El tipo de
elemento seleccionado es un elemento hexaédrico isoparamétrico de primer orden (tipo 7 en el software de
simulacion Marc [35]).

2.3. Banco de ensayos y protocolo experimental

Para la validacion experimental, [4] muestra un banco estatico disefiado especialmente para ensayar acoplamientos
dentados abombados con altos grados de desalineacion angular (y,.x = 10°) el cual se ha utilizado para este
estudio. El banco se puede ver en la Figura 3(a) y esta compuesto por dos partes principales: la parte estatica,
donde se sita la camisa y se aplica el par de torsion, y la parte mévil, donde se coloca el eje del acoplamiento y
se aplica el angulo de desalineacion en el sentido de las agujas del reloj. Este se aplica mediante un sistema
pivotante con una serie de orificios en la parte movil y en la base del banco y con pasadores de posicionamiento,
gue permiten ajustar el angulo de desalineacién de grado en grado con una precision de +0.2°. El par se aplica
mediante pesos calibrados hasta un méximo de 1000 Nm y se mide mediante una galga de torsion de puente
completo (CEA-06-250US-350 de Micromeasurements), la cual fue calibrada con una unidad de medicién de par
de alta precision hasta alcanzar una precision de +£20 Nm.

El método mas empleado en la literatura para la evaluacion empirica de las tensiones en el pie consiste en colocar
galgas extensiométricas [24,30,36]. Centrandose en estudios realizados para acoplamientos dentados, Herbstritt et
al. [30] trataron la optimizacion del disefio de acoplamientos hasta un dngulo de desalineacion y = 3°, mediante
una correlacion excelente en las tensiones del pie del diente. Sin embargo, no se proporcioné informacion sobre el
banco de pruebas o el procedimiento de adquisicion de datos. [36] analiz6 numérica y experimentalmente la
distribucion de la carga a lo largo de la longitud del acoplamiento, y [24] instrument6 con galgas extensométricas
en miniatura un diente en todo el ancho de cara. Se emplearon galgas extensométricas de cuarto de puente y una
frecuencia de adquisicion de datos de 100 Hz.

Es por ello, que, para validar experimentalmente las tensiones en el pie, partiendo de la geometria del acoplamiento
(propiedades en Tabla 2) se mecanizaradn todos los dientes salvo uno para permitir el pegado de las galgas
extensiométricas correctamente y eliminar cualquier efecto convectivo de los dientes adyacentes. Se coloca una
galga extensiométrica de cuarto de puente (1-LY11-0.6/120 de HBM) con una anchura de alambre de un milimetro
a ambos lados del diente, como se muestran en la Figura 3(b). Estas permiten medir deformaciones uniaxiales
localizadas y permiten medir la traccion y compresion causadas por la flexion del diente.

Las condiciones de trabajo en las cuales se realizaron los ensayos son de 0 Nm a 150 Nm (dado que solo hay un
unico diente soportando todo el par aplicado) y de 0° a 7° de desalineacion angular, con cinco repeticiones por
ensayo para garantizar la repetibilidad de los resultados y eliminar cualquier holgura que pudiera tener el
mecanismo. Una vez aplicado el par mediante los pesos calibrados, se hace la adquisicién de datos durante
30 segundos para poder extraer un valor medio de deformacion de cada galga extensiométrica.
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(b)

Figura 3: (a) banco de ensayos disefiado [4] para realizar los ensayos experimentales, y (b) eje del acoplamiento
mecanizado y galga extensiométrica utilizada para medir las deformaciones de flexion.

3. Resultados y Discusién

3.1. Validacion experimental

En la Figura 4 se observan los resultados obtenidos tanto del modelo numérico como de los ensayos experimentales
realizados para angulos de desalineacion distintos y en funcién del par aplicado. Las barras de error mostradas en
cada dato experimental representan la variabilidad de los resultados obtenidos en todas las repeticiones realizadas.
Asimismo, el area sombreada muestra los valores numéricos obtenidos dentro de la precision de par I' + 20 Nm,
para el area en el que se sitla la galga extensiométrica. Los valores de deformacion medidos experimentalmente
se han convertido a tensiones mediante el médulo de elasticidad (Tabla 2): ¢ = Ee, para que los datos sean mas
representativos. Como se aprecia en las graficas, a mayor par aplicado mayores son las tensiones en el pie. También
las tensiones de compresion son algo superiores a las de traccion, coincidiendo con la literatura [37]. Asimismo,
los valores obtenidos experimentalmente se sitan dentro de la regién de los valores numéricos calculados. Cabe
destacar que las diferencias observadas pueden estar ligadas a las desviaciones en el pegado de las galgas y la
direccion en la que se han pegado.

850 v =0° FEM + 20 Nm| [y =3° v =5/ r=7°
_ =0 x Experimental | [ ' - -
©
B
S 425 3 3 5
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Figura 4: Comparativa numérico-experimental de tensiones en el pie del diente en funcién del par aplicado para
diferentes angulos de desalineacion.

Asimismo, la Figura 5 muestra la evolucion de la tension en el pie tanto en el lado de traccion como en el de
compresion en funcién del angulo de desalineacién para diferentes valores de par aplicados. La tendencia es similar
para todos los pares, siendo las diferencias por la influencia del angulo de desalineacién mas relevantes a mayor
par aplicado. La tension del pie del diente no varia significantemente en funcion del angulo de desalineacion. Esto
se debe a que se esta midiendo la tension en un Gnico diente y por tanto el efecto de la variacion de la tension en
el pie solo viene dado por la modificacion de la rigidez del diente causado por el desplazamiento del punto de
contacto.
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Figura 5: Comparativa numérico-experimental de tensiones en el pie del diente en funcién del angulo de
desalineacion para diferentes pares aplicados.

Este efecto se entiende mejor en la Figura 6 donde se muestran los valores numéricos de tension en el pie
normalizados para diferentes angulos de desalineacién. El pico maximo de la tension se desplaza junto con el
punto de contacto (Figura 6(a)) y la variacion en el valor de la tension no es superior al 10% (Figura 6(b-c)).
Asimismo, si se miran las tensiones en el mismo punto para diferentes angulos de desalineacion, (como se ha
realizado experimentalmente), la variacién de tensién es menor al 20%. Experimentalmente, las variaciones son
menos remarcables, debido a la precision que existe en el par aplicado, la cercania entre los puntos de contacto y
el error de posicion en el pegado de las galgas.
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Figura 6: Resultados numéricos: (a) evolucion del punto de contacto y (b) de tensiones en el pie normalizadas
en funcion del &ngulo de desalineacion. (c) variacion del valor normalizado méximo de la tension en el pie y
de la seccion central en funcion del angulo de desalineacion.

3.2. Calculo de la tension maxima en el pie del diente

Para determinar la tension maxima en el pie del diente para acoplamientos dentados abombados la normativa
AGMA 945-1-B20 [7] propone la ecuacion (8).

0 =——kykiskn (8)

Donde, I" equivale al par aplicado, d,, al diametro primitivo, b al ancho de cara del diente, Y al factor de Lewis,
k, corresponde al factor de aplicacion de carga, k,,, es el coeficiente de distribucion de carga, y k;, el coeficiente
de reparto de carga. Estos dos Ultimos coeficientes son los mas importantes a la hora de determinar la tensién en
el pie en condiciones con desalineacion angular alta, puesto que especifican el ancho de cara que esta soportando
la carga y entre cuantos dientes se reparte, respectivamente.

Por un lado, el coeficiente de reparto de carga (k;s), se emplea para tener en cuenta el nimero de dientes que
soportan realmente la carga. Causado por el angulo de desalineacion el juego entre los dientes del eje y de la
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camisa no es constante y esto hace que los dientes entren en contacto de forma secuencial, siempre siendo los
primeros los de la posicion de cabeceo (en el plano perpendicular al &ngulo de desalineacién). Los criterios
actualmente utilizados definen el nimero de dientes en contacto tan solo en funcién del angulo de desalineacién y
sin tener en cuenta la rigidez del acoplamiento. Sin embargo, recientemente se ha demostrado [16,17] que este
criterio no es adecuado para desalineaciones angulares altas, en las cuales se sobredimensiona el disefio en muchos
casos, y lo que es alin mas critico, se subdimensiona en condiciones de trabajo muy desfavorables (angulos de
desalineacion elevados con pares altos). Es por ello que se ha planteado un método para determinar el nimero de
dientes en contacto efectivo basandose en el reparto de carga obtenido numéricamente y dividiendo la carga media
soportada por cada diente (I;,.q4) por la soportada por el diente mas cargado (I;,,,5). De esta forma en este trabajo
el coeficiente de reparto de carga se determina mediante la ecuacion (9).

k :i: 1 :Fmax:ZFmax
ks Cett  Tmed/Imax I'/2 r

©)

Por otro lado, en lo correspondiente al coeficiente de distribucion de carga (k,,,), en condiciones ideales y alineadas
todos los dientes estan engranados y el contacto esta centrado en la mitad del ancho de cara, por lo que k,, = 1.
No obstante, cuando se produce una ligera desalineacidn, debido a la cinematica y la variacion espacial del punto
de contacto, la definicién del coeficiente no es tan evidente ni sencilla su estimacién. El desplazamiento causado
en el punto de contacto por el angulo de desalineacion provoca una variacion del ancho de cara efectivo que soporta
la carga [38]. Algunos trabajos calculan el desplazamiento maximo del punto de contacto y después definen la
porcién del diente que soporta la carga. Sin embargo, existen muy pocos datos [7,21,37] relacionados con el ancho
de cara efectivo, y como considerarlo con aplicaciones de alta desalineacion. Recientemente, basandose en
resultados numéricos, el método propuesto en [17] mostrd su eficacia para acoplamientos esféricos que trabajan
con desalineaciones altas, donde el ancho de cara efectivo se definia basdndose en el ancho del diente que soportaba
el 70% de la tensiobn maxima del pie. Esta metodologia se aplica también en este estudio, para determinar el
coeficiente de distribucion de carga mediante la ecuacion (10).

km = (10)

b
beff
3.3. Procedimiento para la seleccién y optimizacion de acoplamientos dentados abombados

Como se ha mencionado en la Seccion 2, actualmente se emplea el acoplamiento dentado descrito en la Tabla 2
para la aplanadora de acero de alta resistencia. Siguiendo con los requerimientos del acoplamiento establecidos en
la Tabla 1, en la presente subseccién se identifica la geometria del acoplamiento éptimo para dicha aplicacion
utilizando las herramientas descritas en las Secciones 1.1-1.3.

En primer lugar y empleando las gréficas de predisefio existentes en [29] se escogen los pardmetros de la geometria
de los acoplamientos que pueden alcanzar desalineaciones angulares maximas de 6°. La Figura 7 muestra la grafica
de predisefio para el diametro primitivo de 50 mm, puesto que es el diametro primitivo mayor permitido y un
menor radio primitivo tendrad mayor riesgo de interferencias de tallado para desalineaciones angulares altas [29].
Cada una de las gréaficas muestra la desalineacion angular méxima permitida con cada geometria, divididas en
cuatro angulos de presion segtn la norma ISO 4156 [20]. Cada una de las geometrias esta generada con un valor
de ratio de abombamiento de entre 0.4 y 0.8. El ratio de abombamiento de un acoplamiento es un parametro
adimensional que relaciona su tamafio (radio primitivo, 7,) con el proceso de fabricacion (radio de
abombamiento, 7,.). Cuanto menor es este valor mayor abombamiento tiene la geometria generada y puede alcanzar
mayores angulos de desalineacion angular. Asimismo, se indican los limites de interferencia de tallado y
apuntamiento, los cuales seré preferible evitar en un redisefio puesto que se debilita la vida Gtil del acoplamiento.
Se observa que si se pretende conseguir geometrias sin interferencia de tallado que alcancen la desalineacion
prestablecida hay que escoger geometrias con un reducido nimero de dientes o mddulos grandes
(m =5 — 6 mm). Asimismo, se aprecia como un angulo de presion méas elevado permite las desalineaciones
angulares deseadas sin interferencia de tallado o apuntamiento de cabeza. De estas graficas de predisefio se
descartan las geometrias de @ = 20°, puesto que para alcanzar la desalineacidn angular deseada es inevitable la
aparicion de interferencia de tallado en el proceso de fabricacidn. Por tanto, se seleccionan tres geometrias de
d,, = 50 mm tal y como se muestran en la Figura 7. Para comparar y decidir cual es la geometria optima, también
se han seleccionado otras tres geometrias con d, = 40 mm como el actual. Las propiedades de las geometrias
preseleccionadas se describen en la Tabla 3.
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Figura 7: Angulo de desalineacion méximo para diferentes angulos de presion en geometrias de:
d, =50mm; b=0,3;k=0,07[29]

Tabla 3: Pardmetros del acoplamiento del caso de estudio utilizado en la aplanadora y ensayado.
Casol Caso2 Caso3 Caso4 Caso5 Caso6 Actual

Diametro primitivo, [mm] 50 50 50 40 40 40 39
Médulo, [mm] 6 6 6 5 5 5 3
Numero de dientes, [-] 8 8 8 8 8 8 13
Angulo de presion, [] 30 375 45 30 375 45 30
Relacidn de aspecto, [-] 0.3 0.3 0.3 0.3 0.3 0.3 0.3
Radio de abombamiento, [mm] 24 27 27 20 20 23 10
Interferencia de tallado No No No No No No Si
Angulo de desalineacion max., [°] 6.7 7.2 8.5 6.6 8.2 8.3 7.0

Después de realizar la simulacién con la desalineacion méaxima (y = 6°) se analizan los dos parametros que
influyen en las tensiones maximas del pie como se ha mencionado en la Seccién 3.2: el nimero de dientes en
contacto y el ancho de cara efectivo. La Figura 8 muestra el nimero de dientes en contacto y el nimero de dientes
en contacto efectivo normalizados para cada uno de los casos preseleccionados. Tan solo fijandose en el nimero
de dientes en contacto (Figura 8(a)), se concluye que el Caso 4 no es adecuado puesto que es el que menor nimero
de dientes en contacto tiene para la desalineacion maxima, y que sin embargo el Caso 1 es el mas indicado. Es
decir, un mayor diametro primitivo con las mismas propiedades geométricas de los dientes (salvo en este caso el
modulo) ofrece un mayor nimero de dientes en contacto, lo que implicard menores tensiones en el pie. Sin
embargo, precedentes trabajos [12,15,17,39] han mostrado que, debido a la distribucién no homogénea de las
cargas en presencia de la desalineacion, el nimero de dientes en contacto efectivo (Figura 8(b)) es un parametro
maés relevante para el calculo de las tensiones en el pie. En esta comparacion, se puede ver que no existe mucha
variedad en los resultados obtenidos entre los casos analizados. Es decir, todos los casos escogidos presentan una
distribucion de carga similar, dividida entre aproximadamente el mismo porcentaje de dientes. Esto puede ser
debido al bajo nimero de dientes que tienen estas geometrias. Ademas, dado el alto grado de desalineacion angular,
pese a que se incremente el par aplicado se ve que el ndmero de dientes en contacto no asciende.
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Figura 8: (a) nimero de dientes en contacto y (b) nimero de dientes en contacto efectivo normalizados para los
casos preseleccionados en funcidn del par aplicado.

Por otro lado, la Figura 9(a) muestra el ancho de cara efectivo calculado a partir de los resultados de la simulacién
y basandose en la metodologia descrita en la Seccion 3.2. Se aprecia que, para el mismo ratio de aspecto, el ancho
de cara efectivo es mayor en los casos de menor didmetro primitivo (d, = 40 mm). Es decir, el hecho de tener
un ancho de cara mayor no significa que este ancho esté soportando las cargas. Los casos 4,5,6 tienen un ancho de
cara efectivo de aproximadamente un 75% del total de la longitud del acoplamiento, mientras que los casos 1,2,3,
y Actual del 50%, por lo que los casos 4,5,6 estan méas optimizados frente al Caso Actual, ya que tienen un mayor
ancho del diente soportando la carga. No se aprecia efecto del angulo de presién en el ancho de cara efectivo. En
la Figura 9(b) se puede ver la distribucion de tensiones en el pie para el par maximo aplicado (I = 500 Nm) con
una desalineacién angular de y = 6°. Existe diferencia entre el Caso Actual y resto de casos generados en la
posicion en la que se da el valor maximo de tension (equivalente al punto de contacto). EI pardmetro que influye
en este hecho es el radio de abombamiento del acoplamiento fabricado, el cual es de 10 mm en el Caso Actual y
entre 20-27 mm para el resto de casos generados. A menor radio de abombamiento para el mismo angulo de
desalineacion, se observa que el contacto estara mas centrado en el ancho del diente. Sin embargo, reducir el radio
de abombamiento aumenta el riesgo de interferencias de tallado durante la fabricacion. Se puede ver que a mayor
angulo de presion la influencia del didmetro primitivo en las tensiones es menor. Las menores tensiones se obtienen
con a = 45°, debido al mayor espesor de diente.
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Figura 9: (a) ancho de cara efectivo en funcidn del par aplicado y (b) tension maxima en el pie a lo largo del
ancho de cara para los casos preseleccionados y una desalineacion angular de y = 6°.

Después de analizar los dos parametros principales que influyen en las tensiones en el pie, la Figura 10 muestra la
evolucidn de la tensién maxima del pie en funcion del par aplicado. Un mayor angulo de presion ofrece una
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reduccion de tensiones de mas del 50% frente al Caso Actual. Esta reduccion es fundamentalmente debida al mayor
espesor de diente que ofrece la fabricacion del acoplamiento con @ = 45°, dado que la influencia en el nimero de
dientes en contacto no es evidente. Asimismo, se ha visto que el mayor diametro primitivo no ofrece ventajas
remarcables en el caso analizado, ya que, a pesar de tener un mayor ancho de cara en los casos con un menor
diametro primitivo, las tensiones son mayores.
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Figura 10: Tensi6n en el pie maxima para los casos preseleccionados en funcién del par aplicado paray = 6°.

Por tanto, para concluir que la eleccion del Caso 6 es adecuada para mejorar el Caso Actual, la Figura 11 muestra
la evolucion de la tensién maxima en el pie en funcion del angulo de desalineacion y para el par maximo aplicado
(Figura 11 (b)) y el par maximo con desalineacién maxima (Figura 11 (b)). Se confirma la reduccion de tensiones
de aproximadamente el 50% en todo el rango de desalineaciones angulares y par. Por lo que con el disefio
optimizado se podria incrementar el par aplicado en los rodillos 0 aumentar la vida de dichos acoplamientos. Estas
gréficas también muestran los valores calculados analiticamente a partir de la metodologia descrita en la Seccion
3.2. Se puede ver que los valores obtenidos se ajustan a los obtenidos numéricamente con un error inferior al 15%.
Aunque se ha mejorado el valor predicho analiticamente frente a los métodos existentes en la literatura, ain hay
que optimizar el calculo del ancho de cara efectivo.
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Figura 11: Tension en el pie maxima numérico-analitica para el Caso Actual y el optimizado (Caso 6) en
funcién del &ngulo de desalineacion: (a) I' = 500 Nmy (b) I' = 1000 Nm.

4. Conclusiones

Este trabajo muestra una recopilacion de modelos analiticos y numéricos para la determinacion y célculo de
tensiones en el pie en acoplamientos abombados que trabajan con altas desalineaciones angulares. Este trabajo
valida experimentalmente las tensiones obtenidas numéricamente y propone una metodologia para optimizar
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disefios existentes o incluso para realizar nuevos disefios. Los resultados obtenidos muestran la eficacia de los
modelos analiticos y numéricos para tal fin, proponiendo un disefio con el cual se consigue reducir las tensiones
en el pie més de un 50%. Ese cambio permitir alargar la vida Gtil del componente, asi como aumentar el par
méaximo aplicable. Todas ellas ventajas para el usuario, fabricante o vendedor de la aplanadora.

Se ha demostrado que el nimero de dientes en contacto efectivo es un parametro clave para determinar las
tensiones en el pie y que poco tiene que ver con el nimero de dientes en contacto. Ademas, se concluye la gran
influencia del angulo de presidn en la reduccion de las tensiones en el pie en aplicaciones que trabajan con grandes
desalineaciones. Asimismo, se ha visto que el ancho de cara efectivo no varia excesivamente entre los casos aqui
analizados con la metodologia propuesta. Se valida que una correcta determinacion del nimero de dientes en
contacto efectivo y ancho de cara efectivo son parametros suficientes para estimar la tensién maxima en el pie de
acoplamientos dentados abombados que trabajan con una alta desalineacion angular. Finalmente, se prevé que las
diferencias existentes entre los valores predichos analitica y numéricamente estan ligados al valor del ancho de
cara efectivo, por lo que, esta variable debera ser analizada mas en detalle.
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