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RESUMEN

El presente trabajo recoge el proceso basico de disefio de los ejes y engranajes de una caja
de cambios de doble embrague de 6 velocidades, analizando las mejoras que proporciona
contar con este tipo de caja de cambios en el vehiculo.

Se partiré de los datos de un vehiculo que seré seleccionado previamente, y a partir de ese
momento se ird siguiendo un proceso que nos lleve hasta el dimensionamiento correcto
del mecanismo, para después modelarlo en un programa CAD y poder realizar un analisis
estructural del mismo por elementos finitos.

Este proceso comentando anteriormente sigue una clara estructura, dividiéndose en las
siguientes fases o apartados:

- Bulsqueda y recopilacion de informacion.

- Definicion de las relaciones de transmision de los engranajes y andlisis
prestacional.

- Dimensionamiento de los engranajes.

- Determinacion de las solicitaciones que generan los engranajes

- Dimensionamiento de los ejes.

- Seleccién de rodamientos.

- Anélisis con programa CAD (SOLIDWOKS).

ABSTRACT

The present work includes the basic design process of the shafts and gears for a 6-speed
double clutch gearbox, analyzing the improvements provided by having this type of
gearbox in the vehicle.

We will start from the data of a vehicle that will be previously selected, and from that
moment on, a process will be followed until we can get the correct sizing of the
mechanism, to later model it in a CAD program and be able to carry out a structural
analysis of it by finite elements.

This process, commented above, follows a clear structure, divided into the following
phases or sections:

- Search and collection of information.

- Definition of gear transmission ratios and performance analysis.
- Sizing of the gears.

- Determination of the stresses generated by the gears

- Sizing of the axes.

- Selection of bearings.

- Analysis with CAD program (SOLIDWOKYS).
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HERRAMIENTAS UTILIZADAS

Hoy en dia los programas informaticos suponen un gran soporte al ingeniero, ofreciéndole
grandes posibilidades de calculo y simulacion a una relativa mayor rapidez, y a su vez
también una mayor comodidad. Estos factores resultan decisivos para el uso de estos
programas informaticos. En este trabajo también se hara uso de ellos, ya que facilitaran
la resolucién del mismo realizando los distintos tipos de célculos pertinentes, asi como
obtener graficos y figuras representativas, ademas de simulaciones.

En concreto los programas usados y el uso que se les daré es el siguiente:

- Microsoft Office Excel, que es una programa que cuenta con una hoja de calculo,
herramientas graficas y tablas y es el estandar de la industria para las hojas de
calculo. Se usara para realizar todo tipo de operaciones y célculos de resultados.

- Mefi. Este programa realiza el analisis estatico (elastico-lineal), por el método de
elementos finitos, de problemas de elasticidad, y mediante analisis matricial, de
estructuras planas articuladas o rigidas. ElI programa MEFI emplea un modelo
definido mediante la geometria (puntos, lineas, areas y volimenes), los materiales,
las propiedades, los elementos, los desplazamientos impuestos y las cargas. Este
programa se utilizara para obtener los diagramas de esfuerzos de los ejes.

- SolidWorks, un software CAD (disefio asistido por computadora), que permite
modelar piezas y conjuntos y extraer de ellos tanto planos técnicos como otro tipo
de informacion necesaria para la produccion. Con este programa se modelara en
3D todas las piezas que se han disefiado, para después ensamblarlas y simular el
funcionamiento del mecanismo.
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MOTIVACION Y CONTEXTO

En la historia de la evolucion tecnoldgica industrial, pocos sectores han desarrollado la
determinante importancia del sector automovilistico. Este no solo ha contribuido
esencialmente al disefio fabricacion y constante mejora de vehiculos, sino que también ha
sido un gran ejemplo para otros sectores industriales al desarrollar nuevas técnicas y
sistemas de produccion industrial y reinterpretar la cadena de suministros.

Ademas se trata de uno de los sectores econdmicos mas importantes del mundo por
ingresos, dada la creciente importancia de los medios de transporte en los ultimos cien
afios, y la cantidad de puestos de trabajo que genera, y todo ello sin incluir a las compafiias
dedicadas al mantenimiento de automdviles y a la industria petroquimica.

En vista del progresivo calentamiento global y la necesidad de reducir las emisiones de
CO., estan surgiendo grandes presiones por parte de las autoridades hacia los fabricantes
de automoviles para un mayor cuidado del medio ambiente. Por ejemplo la Comision
Europea pondra multas multimillonarias a finales de 2020 a los fabricantes que
sobrepasen las emisiones de 95g/km de CO2 las que les haran pagar 95 € por gramo de
méas y unidad vendida. Para mediados de 2019 solo Tesla y Smart con 89,8 g/km
alcanzaban el reto, los demaés fabricantes superan el limite. En la figura 1 puede verse
como las sucesivas normativas europeas han obligado a los fabricantes a reducir
notablemente las emisiones contamines asi como las emisiones de CO»,

2.500
2.000
1.500
1.000 300

500 - 200
- COGasolina I

0 1 . 100 )
\ * NOx Gasolina > ) ‘ CO Diésel
Euro3 04 T —7 PM Gasolina 0 \\ ” NOx Diésel
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Figura 1. Normativas anticontaminacion europeas.

Por ello los fabricantes han hecho un gran avance en la electrificacion del parque
automovilistico mundial. Pero hoy en dia los motores de combustién interna (MCI) son
los principales sistemas de propulsion en el transporte terrestre, resultando imposible su
reemplazo como planta motriz en la mayoria de los vehiculos en las proximas décadas.
Esta afirmacion se cumple incluso considerando el crecimiento de los vehiculos eléctricos
e hibridos enchufables. Los argumentos a favor de esta postura tienen en cuenta la
creciente demanda de transporte; el fuerte desarrollo de MCI mas limpios y eficientes; la
disponibilidad de combustibles fosiles a buenos precios y la alta densidad energética que
presentan dichos combustibles convencionales. En conjunto, parece haber suficientes
argumentos para apoyar la viabilidad a medio-largo plazo de los MCI como planta
propulsora predominante para el transporte terrestre mundial.

La industria del automdvil ha reaccionado con fuerza para mejorar la eficiencia de los
sistemas que portan sus vehiculos con motores de combustion interna, no solo con el fin
de cumplir con las leyes sobre emisiones de gases, sino también para conquistar a los

3
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clientes, pues la gente empieza a demandar vehiculos "verdes" pero que a la vez combinen
esto con alto rendimiento y comodidad. Las cajas de cambios de doble embrague se han
considerado un factor clave para mejorar la eficiencia de los vehiculos, minimizando su
masa y el tamafio, y aun asi mejorando la comodidad de la conduccion y el rendimiento.

El empleo de transmisiones de doble embrague (DCT) ha sido visto por los fabricantes
de automoviles como una alternativa esencial para satisfacer requisitos tan divergentes
como la eficiencia de combustible, la deportividad, la comodidad, el peso, el atractivo
para el conductor y también los costes. En consecuencia, el mercado europeo es el campo
mas prometedor para la proliferacion de DCT, como resultado de la legislacion restringida
con respecto a las emisiones de CO2, ademés de la preferencia general del cliente por
vehiculos de alto rendimiento que provean una buena experiencia de conduccion.

Este proyecto se desarrolla en vista de esta situacion de mayor interés por parte de los
fabricantes y clientes en este tipo de cajas de cambio, ademas del interés por parte del
autor en este tipo de cajas de cambio debido a su mayor rapidez de cambio de marchas,
su corte deportivo y la conservacion de la esencia de las transmisiones manuales.
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1. ANTECEDENTES: VEHICULO ELEGIDO.

El vehiculo que se ha escogido para desarrollar este proyecto es un Subaru Impreza SE
WRX 2.5T STI de 280 CV del afio 2007, un automovil de corte deportivo derivado de los
coches de rallyes de Subaru que obtuvieron 47 victorias en el WRC, tres campeonatos del
mundo de pilotos y otros tres de constructores, asi como cuatro victorias en las 24 Horas
de Nurburgring y un récord de vuelta para sedanes en el mismo trazado en 2017.

Figura 2. Subaru Impreza WRC2007.

Estos automaviles fueron los responsables de que en la actualidad el mundo vea a esta
marca como el gran fabricante de automdviles que es, haciendo alcanzar la fama a la
divisién STI, nacida para promover la identidad de la marca orientada al rendimiento.
Tras estos éxitos se impulsaron los modelos de calle de estos coches, bajo la
denominacién WRX STI. El vehiculo analizado puede verse en la figura 3.

Figura 3. Subaru Impreza SE WRX 2.5T STI de 280 CV (2007).

En las siguientes figuras se detallan algunas de sus caracteristicas principales, muchas de
ellas imprescindibles para realizar este trabajo.
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Dimensiones, peso, capacidades

Tipo de Carroceria Turismo
Namero de puertas 4
Longitud L ] 4.465 mm
Anchura ® 1.740 mm
Altura L 1.440 mm
Batalla L] 2.540 mm
Via delantera ® 1.490 mm
Via trasera L] 1.495 mm
Coeficiente Cx [ ] 0.33
Superficie frontal L ] No disponible
Factor de resistencia L ] No disponible
Peso L} 1.455 kg
Figura 4. Dimensiones y peso del vehiculo.
Motor de Combustién

Propésito Impulsar el vehiculo
Combustible Gasolina
Potencia maxima ® 280 CV / 206 kW
Revoluciones potencia maxima 5.600 rpm
Par maximo ® 392 Nm
Revoluciones par maximo 4.000 rpm
Situacion Delantero longitudinal
Numero de cilindros 4
Disposicion de los cilindros Boxer
Material del bloque Aluminio
Material de la culata Aluminio
Diametro ® 99,5 mm
Carrera L] 79 mm
Cilindrada ® 2.457 cm3
Relacion de compresion ® 82a1
Distribucion

Valvulas por cilindro 4

Dos arboles de levas en cada
culata

Inyeccion Indirecta. Turbo.
Intercooler

Tipo de distribucion

Alimentacion

Figura 5. Motorizacion del vehiculo.

Transmision

Traccion Total
Caja de cambios Manual
Numero de velocidades 6
Tipo de mando No disponible
Tipo de Embrague No disponible
Tipo de mecanismo No disponible
Desarrollos (km/h cada 1.000 rpm)
13 8,2
22 13,3
3a 19,6
42 26,2
5a 33,4
62 42,1
Marcha atras 8,4

Figura 6. Caracteristicas de la transmision del vehiculo.
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Chasis
Estructura suspension delantera Tipo McPherson
Muelle suspension delantera Resorte helicoidal
Estructura suspension trasera Tipo McPherson
Muelle suspension trasera Resorte helicoidal
Barra estabilizadora delantera Si
Barra estabilizadora trasera No
Tipo de frenos delanteros Disco ventilado
Diametro de frenos delanteros ® No disponible
Tipo de frenos traseros Disco ventilado
Diametro de frenos traseros [ ] No disponible
Direccion
Tipo Cremallera
Tipo de asistencia No disponible
Asistencia en funcién de la velocidad No
Desmultiplicacion en funcién de la velocidad No
Desmultiplicacién no lineal No
Desmultiplicacion de la direccion [} No disponible
Direccion a las cuatro ruedas No
Diametro de giro entre bordillos 11,6 m
Diametro de giro entre paredes [ J No disponible
Vueltas de volante entre topes [ J No disponible
Neumaticos delanteros 225/45 R17 90W
Neumaticos traseros 225/45 R17 90W
Llantas delanteras 8x17
Llantas Traseras 8x17

Figura 7. Caracteristicas del chasis del vehiculo.
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2. ANALISIS PRESTACIONAL Y COMPARACION

En este apartado se desarrollé un analisis con el cual se valord y compard las prestaciones
del vehiculo con una configuracién de caja de cambios de doble embrague frente a la
configuracion original de transmision manual que trae el vehiculo de serie. Las
prestaciones dependen en gran medida del disefio de los elementos de la transmision, es
por ello que se ajustaron los parametros que intervienen en la transmision con el fin de
optimizar las prestaciones del vehiculo.

2.1. RECOGIDA DE DATOS DEL VEHICULO.

Para poder hacer un andlisis de las prestaciones que va a ofrecer el vehiculo, serd
necesario conocer las curvas par y potencia que ofrece el motor que lleva instalado. La
figura 8 representa estas curvas.

Curva Potencia (CV) - Par (N*m)

500
400
300
200 R2=0,9924 ®
R%= 1

100 0,999

0

0 1000 2000 3000 4000 5000 6000 7000 8000
® POTENCIA (CV) PAR (N*m) Polinémica (POTENCIA (CV)) Polinémica (PAR (N*m))

Figura 8. Curvas de par y potencia del motor del Subaru Impreza SE WRX 2.5T STI.
2.2. FUERZAS RESISTENTES

Para que el vehiculo pueda moverse debera vencer una serie de fuerzas resistentes. Estas
fuerzas resistentes son principalmente tres, la resistencia aerodinamica, la resistencia a la
rodadura y la resistencia en pendiente. Cada una de ellas se detalla en el “Anexo II:
Analisis prestacional”.

2.2.1. CURVA DE RESISTENCIA AL AVANCE.

La resistencia total que se debera vencer para poder desplazar un vehiculo a velocidad
constante es la suma de las tres resistencias anteriores, aparte de otros fenémenos
puntuales como piedras, baches en la carretera, etc. De tal modo la resistencia total de un
vehiculo viene dada por la siguiente expresion:

1
Rr = E Cx * Paire * Aefec « V2 + Ur * Wyen + Wyep, - sen (a) (1)

Se remite al “Anexo Il: Analisis prestacional” para observar todos los resultados y
calculos con los que se obtuvieron las fuerzas resistentes.

Representando graficamente la resistencia total obtenida frente a la velocidad lineal de
marcha del vehiculo se obtuvo la curva de resistencia al avance, en la figura 9.
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Figura 9. Curva de resistencia al avance.

Esta curva fue ajustada a una funcion cuadratica con la ayuda del programa Excel y la
expresion que la define es la siguiente:

Ry = 0.0053V?2 - 0.1556 V + 29.654 (2)

Se puede concluir que a bajas velocidades la resistencia predominante es la de rodadura,
pero a medida que la velocidad aumenta, empieza a crecer con mayor rapidez la
aerodinamica, pues depende cuadraticamente de la velocidad, haciéndose esta la
predominante.

2.3. CALCULO DE LA VELOCIDAD MAXIMA.

La fuerza motriz que desarrolla el motor en una determinada velocidad de marcha V en
m/s viene dada por la ecuacion (3).

P,[CV]*75*n;

Fn Lkgf1 = V [m/s] (3)

La velocidad maxima que el vehiculo puede mantener en llano sin capacidad de
aceleracion es aquella que se consigue en condiciones de maxima potencia del motor, es
decir, a n, revoluciones por minuto de giro del motor, cuando toda la fuerza motriz se
emplea para igualar las fuerzas de oposicion al movimiento.

La velocidad punta del vehiculo se dese6 alcanzar en llano en la Gltima velocidad, la
sexta, y sin considerar las revoluciones a las que el motor tiene una caida de potencia, es
decir, las de después del régimen de maxima potenciaan, = 5500 rpm.

3.6 P,[CV]-75 - n,
km
Vs ||

= (0,0053 V50 — 0,1556 Vs + 29,654 )
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La velocidad méxima resultante que puede alcanzar el Subaru Impreza SE WRX 2.5T
STI por limitaciones de su motor es de Vs, = 238.7 km/h.

2.4. CALCULO DE LAS RELACIONES DE TRANSMISION.

Se fij6 en primer lugar la relacion de transmision del diferencial en rp = 3.73, un valor
tipico utilizado en estos mecanismos. Para ajustar las relaciones de transmision se partié
de los datos de los desarrollos del vehiculo original, cuando el motor se encuentra girando
a 1000 rpm, que se encuentran en la figura 6.

La expresion (5) relaciona pardmetros de la transmision y el motor con la velocidad de
marcha. Con ella se pudieron obtener las relaciones de transmision.
Ny 2*T*R ny[rom] 2 « m* R[m]

V= -1 =

rix1e 60 Ty [%] *T¢ 60 (5)

En esta expresion sus parametros significan lo siguiente:

(. Velocidad angular de giro del motor, en rpm.
R Radio del neumatico, en m.

Ty Relacion de transmisién del diferencial.

T Relacion de transmisién de la marcha i.

Las relaciones de transmision obtenidas para estos desarrollos son las de la tabla 1.

RELACIONES DE TRANSMISION
62 0,761386035
58 0,95971114
42 1,223448552
3? 1,635426126
22 2,410101659
18 3,909067325

Tabla 1. Relaciones de transmision tedricas.

La fuerza que son capaces de ejercer las ruedas motrices, dependiendo del motor que se
disponga y de las relaciones de transmision es la dada por la siguiente expresion:

o Moy e
m R (6)
Para cada uno de los saltos de revoluciones de la curva de par de los que se disponen
datos y para las seis velocidades, se calculd la fuerza motriz mediante la expresion (6),
ademas de la velocidad de desplazamiento del vehiculo para esos mismos puntos.
Representando graficamente estos resultados de fuerzas motrices frente a velocidad de
marcha se obtuvieron las curvas de fuerza motriz, en la figura 10 en la que también se
incluye la curva de fuerzas resistentes. En el “Anexo Il: Analisis prestacional” se

encuentran todos los calculos realizados.
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Fuerzas motrices vs resistentes [kg_f]

2000,00
—@=— R _total [kg_f]
—@— 62 Velocidad
1500,00 —@— 52 \/elocidad
. 42 Velocidad
G
og 32 Velocidad
=
‘,31000'00 ®— 22 Velocidad
= —@— 12 Velocidad
[N
--------- Polinédmica (R_total [kg_f])
500,00

0,00
0,00 50,00 100,00 150,00 200,00 250,00 300,00
Velocidad [km/h]

Figura 10. Curvas de fuerza motriz.

En estas curvas se puede observar que con marchas bajas la fuerza que es capaz de
transmitir el motor a las ruedas es mayor, pero el vehiculo no tiene la capacidad de
desplazarse a tan altas velocidades como en marchas més altas. Las velocidades punta en
cada marcha se manifiestan en el final de las curvas de fuerza motriz siempre y cuando el
vehiculo tenga fuerza de sobra para vencer las fuerzas resistentes, es decir, cuando la
curva de fuerzas motrices queda situada en su totalidad por encima de la curva de
resistencia total. Esta situacion ocurre para las cuatro primeras marchas, tal y como se ve
en la figura 10.

Cuando la curva de fuerzas motrices corta a la curva de fuerzas resistentes, esto significa
que a partir de ese momento, el motor no es capaz de transmitir la fuerza suficiente a las
ruedas para poder vencer las fuerzas resistentes, de tal manera que el vehiculo empezaria
a perder velocidad a partir de ese instante, a pesar de seguir subiendo de vueltas el motor.
Esta situacion ocurre en el vehiculo analizado en las dos Gltimas marchas, donde una parte
de las curvas de fuerzas motrices en estas marchas queda por debajo de la curva de
resistencia total, y por tanto en esas marchas, la velocidad maxima se produce justo en el
punto de corte entre la curva de fuerza motriz y la curva de fuerzas resistentes.

Son de especial interés también las curvas de dientes de sierra, las cuales representan las
revoluciones del motor en cada marcha frente a la velocidad del vehiculo. Estas curvas
permiten ver a simple vista el ajuste de las relaciones de transmision y apreciar cuan corta
o larga es una marcha y cuales son las velocidades maximas que se podrian alcanzar con
esas relaciones. En la figura 11 pueden verse las curvas obtenidas, con limite en las
revoluciones de corte de inyeccion del motor

11
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Curvas n_m [rpm] - V [km/h] hasta 7000 rpm

8000

7000

6000

® 62 Marcha
=@ 52 Marcha

Rpm del motor
w Iy w1
o o o
o o o
o o o

42 Marcha
2000 32 Marcha
@~ 22 Marcha
1000 =@ 12 Marcha
0
0,00 50,00 100,00 150,00 200,00 250,00 300,00

Velocidad [km/h]

Figura 11. Curvas dientes de sierra hasta revoluciones de corte de inyeccion.

Como se puede observar en la figura 11, la velocidad es lineal y creciente con el numero
de revoluciones del motor. Se hace notar que con la relacion de la sexta velocidad se
podrian alcanzar velocidades cercanas a los 300 km/h, sin embargo cabe recordar que
como hemos visto hace un momento, el motor no dispone de la potencia necesaria para
llevar a cabo esta tarea, ya que las fuerzas resistentes se hacen mayores que las fuerzas
motrices a partir de la velocidad méaxima de 238.7 km/h. Es por ello que esta marcha es
demasiado larga, y sirve para “desahogar” al vehiculo a altas velocidades, bajando de
revoluciones al motor y consiguiendo asi un gran ahorro de combustible.

2.5. LIMITACIONES EN LA ACELERACION.

Asumiendo que el motor es suficientemente potente, la aceleracion del vehiculo puede
llegar a verse comprometida por otros motivos. Se puede establecer que la maxima fuerza
que son capaces de trasmitir los neumaticos al suelo viene dada por la expresion (7).

Fm,méx = I'mdmax T Fm,t,méx = HUg " (Nd + Nt) = Ug " Wyen (7)

El coeficiente de adherencia u, se tomd de la figura 12 para un asfalto medio, seco y con
neumaticos nuevos como u, = 0.8

Tabla 6.1. Coeficientes de adherencia pa (N/N)
Naturaleza y estado de la Neumaticos
carretera

Naturaleza Estado | Nuevos | Viejos
Asfalto de grava gruesa seco 0,9 0,9
mojado 0,7 0,5
Asfalto medio seco 0,8 0,8
mojado 0,65 0,55
Asfalto compacto seco 0,6 0,6
mojado 0,65 03
Hormigén compacto seco 1,0 1,0
mojado 0,7 0,5
Asfalto fangoso | 0,15 0,10
helado | <0,10 | <0,10

Figura 12. Coeficientes de adherencia.

12
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Esta limitacion demuestra que la m&xima fuerza que podrian transmitir los neumaticos es
de Fpymax = 1176 kgf.

Ello hace que en la primera marcha, para un rango de revoluciones del motor,
comprendidas entre las 2750 rpm y las 6500 rpm, no se pueda transmitir toda la fuerza
que proporciona el motor, produciéndose asi un truncamiento de la curva de fuerza motriz
de la primera velocidad, tal y como se ve en la figura 13.

Fuerzas motrices vs resistentes [kg_f] &= R_total [kg_f]

1400,00 :
—@— 62 Velocidad

1200,00

—@— 52 Velocidad

1000,00 42 Velocidad
“
a0 800,00 32 Velocidad
2 A
8 2 Veloci
E 600,00 [ ] 22 Velocidad
T
—@— 12 Velocida
400,00
200,00
0,00
0,00 50,00 100,00 200,00 250,00 300,00

150,00
Velocidad [km/h]

Figura 13. Limitaciones en aceleracion y fuerza motriz maxima transmisible: curvas de
fuerza motriz.

2.6. ACELERACION Y TIEMPOS DE RECUPERACION

La aceleracion de un vehiculo para una velocidad dada depende de su capacidad de
aceleracion. La capacidad de aceleracion C, es la diferencia entre las fuerzas motrices
que proporciona el motor del vehiculo y las fuerzas resistentes.

C,=F, —R, (8)

Considerando los elementos con movimiento de rotacion presentes en la cadena de
transmision, que producen una resistencia a las variaciones de aceleracion debido a su
propia inercia, la aceleracion y del vehiculo se expresara mediante la siguiente expresion:

Fm_Rt

y:mv-(1+£i) (9)

Los parametros que intervienen la expresion (9) significan lo siguiente:

y Aceleracion del vehiculo enm/s?
m, Masa del vehiculo en kg
& Factor de correccion de la masa por inercias de rotacién

13
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Chudakov proporciona una correlacion empirica que puede utilizarse para tractores y
maquinaria pesada, pero que también es Util como aproximacion al vehiculo analizado, y
que toma el siguiente valor en funcidn de las relaciones de transmision de la caja de
cambios:

1+¢ =104+ 0.05 12 (10)

El tiempo de recuperacion t necesario para pasar desde una velocidad inicial V; hasta una
velocidad final V¢, considerando exclusivamente las posibilidades del motor viene dado
por la expresion (11).
Vy

awv V=V

vy (11)
l
Dadas las altas prestaciones del vehiculo con su configuracion original se ha considerado
valido suponer que el tiempo utilizado en el embragado, para el cual el vehiculo alcanza
la velocidad minima de avance sin calarse es de 0.5 s, tras lo cual el motor ya se encuentra
a 2000 rpm. EI cambio de marchas no es instantaneo para ninguna de las cajas de cambios
analizadas, manual y de doble embrague, ya que al realizar esta operacion se debe
desembragar el vehiculo. No obstante el mecanismo de la caja de doble embrague permite
un cambio entre marchas mucho mas rapido que el de una caja manual, por lo que se ha
estimado un tiempo entre cambio de marchas de 0.3 s para la caja de cambios de doble
embrague, mientras que para la caja manual se ha estimado un tiempo de 0.8 s.

Se remite al “Anexo Il: Analisis prestacional” para ver las tablas que han permitido el
calculo de los tiempos de recuperacion para distintos casos.

La figura 14 muestra un grafico Velocidad-Tiempo donde se comparan los resultados
obtenidos en la aceleracion de 0-100-200 km/h, apreciandose las diferencias de tiempo
entre ambas configuraciones en cada instante. En esta grafica se ve claramente que la
configuracién de la caja de cambios de doble embrague consigue recuperar mas
rapidamente la velocidad.

Comparacion aceleracién 0-100-200 km/h

250,00

200,00 :
<
€
< 150,00
©
3 —@— DOBLE EMBRAGUE
‘s 100,00
L=
o MANUAL
= 50,00 M

0,00
0,000 5,000 10,000 15,000 _ 20,000 _ 25,000 30,000 35,000 40,000

Tiempo [s]

Figura 14. Comparacion de aceleracion 0-100-200 km/h entre caja de cambios manual
y doble embrague.
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2.7. RESUMEN DE PRESTACIONES

En la tabla 2 se muestra a modo de resumen un recopilatorio con todos los tiempos de
recuperacion y aceleraciones obtenidos en este analisis, también se ha afiadido una
columna que cuantifica la mejora en prestaciones que supone la caja de cambios de doble
embrague. Esta tabla nos permite hacer una comparacion entre las dos configuraciones
de la cadena de transmision analizadas, ademas de justificar la instalacion de una caja de
cambios de doble embrague sobre el Subaru Impreza SE WRX 2.5T STI, que
originalmente monta de serie una caja de cambios manual.

DOBLE EMBRAGUE vs MANUAL: COMPARACION DE ACELERACION Y
TIEMPOS DE RECUPERACION

DOBLE MEJORA

Recuperacion [km/h] EMBRAGUE MANUAL [%0]

0a100 6,6 7,6 15,15

0a 200 23,9 26 8,79
60 a 90 (32 vel) 2,3 2,3 -
60 a 90 (42 vel) 3,7 3,7 -
60 a 90 (52 vel) 7,3 7,3 -
60 a 100 (32 vel) 3,2 3,2 -
60 a 100 (42 vel) 4,6 4,6 -
60 a 100 (52 vel) 8,8 8,8 -
80 a 100 (4@ vel) 2,1 2,1 -
80 a 100 (52 vel) 3,6 3,6 -
80 a 100 (62 vel) 7,8 7,8 -
80 a 120 (minimo tiempo) (32 vel) 3,3 3,3 -
80 a 120 (4@ vel) 4,3 4,3 -
80 a 120 (52 vel) 6,6 6,6 -
80 a 120 (62 vel) 13,4 13,4 -

80 a 150 (minimo tiempo) 7,4 7,9 6,76
80 a 150 (4 vel) 8 8 -
80 a 150 (52 vel) 11 11 -
80 a 150 (62 vel) 19,5 19,5 -

80 a 180 (minimo tiempo) 13,2 14,2 7,58
80 a 180 (42 vel) 15 15 -
80 a 180 (52 vel) 16,4 16,4 -
80 a 180 (62 vel) 28 28 -

Tabla 2. Resumen de prestaciones y mejora.
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3. DIMENSIONAMIENTO DE LOS ENGRANAJES

En este apartado se desarrollo el célculo a través del cual se pudo dimensionar los
engranajes de la transmision, cumpliendo con los requisitos establecidos durante el
andlisis prestacional.

Se utilizaran engranajes cilindricos de dientes helicoidales, ya que presentan una serie de
ventajas frente a los engranajes de dientes rectos, algunas de ellas son:

- Proporcionan una transmisién mas suave y silenciosa, por ello se utilizan
sustituyendo a los engranajes de dientes rectos cuando las velocidades
tangenciales superan los 5 m/s.

- Permiten transmitir cargas mas elevadas para una misma anchura, ya que en éstos
engrana mas de un diente a la vez.

- Ademaés presentan un rendimiento similar a los de dientes rectos cuando la
transmision se realiza entre ejes paralelos como es el caso.

3.1. CALCULO A FLEXION

Las hipdtesis iniciales para realizar el calculo son las siguientes:

- Toda la carga se encuentra aplicada sobre un unico diente, esto representa la
situacion mas desfavorable para el diente.

- El empuje sobre el diente se produce a lo largo de la generatriz de contacto que es
inclinada. La resultante de dicho empuje no actia en la cabeza del diente, sino
hacia el centro, a aproximadamente 2/3 de su altura.

- Este tipo de engranajes se calcula segun el mdédulo normal o de tallado.

La expresion que permite calcular el modulo normal M,, para que el diente no falle a
flexion conociendo el par a transmitir es la siguiente:

M, =086 — 1‘;[/“ — CO;E“) )

Donde:

My, Par torsor corregido en [N - mm|

) Coeficiente derigidez

Z Numero de dientes

y Factor de forma del diente o coeficiente de Lewis]

Oudm Tension admisible del material en [MPa]

U Angulo de inclinaciéon del diente en [2]

El método de calculo consistié en la eleccion de los diferentes pardmetros de esta
ecuacién para después calcular la tension admisible minima necesaria del material para
evitar el fallo por flexion. Se elegird un material y se compararan sus caracteristicas con
las obtenidas en el disefio. EI engranaje no fallara por flexion si la tension de fluencia del
material es mayor que la tension minima admisible calculada que puede soportar el
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material. Se remite al “Anexo IlI: Calculo de los engranajes” para ver las tablas que
contienen los resultados intermedios y el procedimiento de célculo de manera detallada.

Algunos de los pardmetros geomeétricos del engranajes, se han fijado en los siguientes
valores: un angulo de inclinacion del diente de ¢ = 302, un &ngulo de presién del diente
de @ = 202 y un moédulo normal M,, = 4. También se eligié un coeficiente de rigidez
& = 25 al ser una caja reductora.

El nimero de dientes que deberian tener los engranajes teniendo en cuenta las relaciones
de transmision obtenidas, las cuales se han aproximado a un valor real que es factible de
obtener con la combinacion de dientes elegida, se muestra en la tabla 4. También fue
clave a la hora de elegir el nimero de dientes las condiciones de interferencia, que
determinaron el nimero minimo de dientes del pifién de la primera velocidad.

RELACIONES DE TRANSMISION | RELACIONES REALES
18 3,909 3,923
28 2,410 2,368
3 1,635 1,667
42 1,223 1,207
5 0,960 0,939
6? 0,761 0,778

Tabla 3. Relaciones de transmision teoricas y reales.

DIENTES DE LOS ENGRANAJES LEYENDA

12 velocidad | 22 velocidad | 32 velocidad 42 yelocidad 52 velocidad 62 velocidad EJE PRIMARIO

Z1 Z2 Z3 Z4 Z5 Z6 Y44 Z8 Z9 Z10 | Z11 | Z12 [EJE SECUNDARIO

13 51 19 45 24 40 29 35 33 31 36 28 Dientes

Dp 1/ Dp 2 |Dp 3| Dp 4| Dp5 | Dp 6| Dp7 | Dp8|Dp9 |Dp 11|Dp 11|Dp 12

60,04 | 235,56 (87,76 | 207,85]110,85|184,75[133,95| 161,66 | 152,42 | 143,18 166,28 | 129,33 [mm]

147,80 147,80 147,80 147,80 147,80 147,80 Dist_Ejes [mm]

Tabla 4. Numero de dientes y diametros primitivos en mm de los engranajes

El célculo a flexion arrojo que las tensiones que se producen en los engranajes, y por
tanto, las tensiones minimas admisibles para el material del que tendran que estar
formados estos, son las de la tabla 5.

o _adm [MPa]

6 adml |6 adm2|c adm3 |c adm4|c adm5 |c adm6|c adm7|c adm8|c adm9|c adml0|c admll |c adml2

11297 | 82,90 | 70,84 | 58,80 | 53,44 | 48,11 | 4254 | 41,02 | 36,72 37,18 33,46 3511

Tabla 5. Tensiones generadas en los engranajes.

Los resultados obtenidos fueron coherentes dado que en cada pareja de engranajes la
mayor tensién resulta en el engranaje que tiene un menor nimero de dientes (pifion), y
ademas las mayores tensiones se dan para las primeras velocidades, donde el par a
transmitir es mayor.

Por tanto fue necesario escoger un material cuya tension de fluencia sea mayor que 113
MPa.
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Finalmente se calculara la anchura minima necesaria en los engranajes. Cuanto mayor es
el &ngulo de la hélice para una determinada anchura de cara, mayor es el solape o
recubrimiento del diente, y mas gradual es la transferencia de carga. Para que la ventaja
del recubrimiento de engrane del diente sea importante, la anchura de la cara b debe ser

b>115-P, (13)

Siendo P, el paso axial del engranaje, que es la distancia que existe entre los ejes de dos
dientes consecutivos medida sobre el cilindro primitivo y en sentido axial. Este se calcula
como:

M
T[_M TT* n/

P=—"C= COSK — 2513 mm (14)
tg u tg u

Y por tanto la anchura minima de los engranajes habré de ser:

Mn/ 4
T cosu T /cos30
b>2-——=1.15-———==22=2=2890

- tgu tg 30 mm (15)

3.2. CALCULO A DESGASTE

Los flancos de los dientes de los engranajes se hallan sometidos a friccién, y a la vez, a
una considerable presion para poder transmitir los pares de giro. Esa friccion hace que
dichos flancos sufran desgaste con el tiempo al igual que ocurre con cualquier otro
componente de maquinas que deslice sobre otro.

Se va a abordar el calculo a desgaste para resistir un tiempo determinado en horas. Podra
observarse que para una duracion razonable en horas, en el calculo a desgaste se obtiene
un tamafio de diente mayor respecto al calculado en flexion.

Cuando las relaciones de transmision son elevadas, y al igual que ocurre en la flexion, el
mayor desgaste lo sufre el pifion o rueda de menor nimero de dientes y en el pie del
diente.

La expresion que permite calcular el moédulo normal M,, para que el diente no falle a
desgaste si se conoce el par a transmitir es la siguiente:

. . cos3 .
Mn:3 1 .4 M, - cos (,u).1+rl (16)
6+Z? K, sen(2a) T
M, Par torsor corregido.
T; Relacion de transmision de la marcha i.
a Angulo de presion del diente.
U Angulo de inclinacién del diente.
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K, Coeficiente de presion de rodadura

El valor limite del coeficiente de presion de rodadura K, 4., Se calculo en funcion de las
condiciones de trabajo (duracién en horas y revoluciones por minuto) y de las propiedades
del material (dureza Brinell y modulo elastico o de Young en MPa):

BZ

Kr,adm =0.677" E—W1/3 (17)

En la ecuacion (17), W representa los millones de vueltas del engranaje, o nimero de
veces que se produce el contacto entre dientes, que se calcula de la siguiente manera:

10° (18)

Con estas ecuaciones se pudo obtener la dureza minima necesaria por los engranajes para
que resistieran las hipétesis de duracion supuestas en el “Anexo III: Calculo de los
engranajes’.

DUREZA MINIMA NECESARIA [HRC

HRC | HRC | HRC | HRC | HRC | HRC | HRC | HRC | HRC | HRC | HRC | HRC
1 2 e 4 5 6 7 8 9 10 11 12

HIPOTESIS
1:PARMAX| 59 | 31 | 45 | 30 | 39 | 30 | 34 | 31 | 32 | 33 | 30 | 35

HIPOTESIS
2: POT MAX | 59 32 43 28 34 25 28 24 22 23 17 23

Tabla 6. Dureza minimas necesarias en HRC.

El mayor valor de dureza necesario se produjo con la hipotesis de potencia maxima en el
pifién de la primera velocidad. Se escogié un material con una dureza superior a esta y
una tension admisible superior a la calculada para evitar el fallo por flexion (113 MPa),
un F-156, que se trata de un acero de cementacion al Cr-Ni-Mo duro. Sus caracteristicas
se muestran en la tabla 7.

F-156
Tipo de acero — Tratamiento Acero al Cr-Ni-Mo duro
Resistencia a traccion Rm [kp/mm2] 120
Dureza 60 HRC
c_adm [kp/mm2] 42
E [Gpa] 210

Tabla 7. Material elegido.

Se remite de nuevo al “Anexo III: Céalculo de los engranajes” para ver las tablas que
contienen los resultados intermedios y el procedimiento del calculo a desgaste de manera
detallada.
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4. CALCULO Y DIMENSIONAMIENTO DE LOS EJES

En este apartado se hallaron las solicitaciones que generan los engranajes, para después
obtener los diagramas de esfuerzos de los ejes, los cuales permitieron localizar las zonas
mas solicitadas de los tres ejes que conforman la transmision de doble embrague, dos de
los cuales, el eje primario de las marchas impares y el eje secundario, seran ejes macizos;
mientras que el restante, el primario de las marchas pares, sera un eje hueco. Con los
diagramas de esfuerzos se pudieron calcular las tensiones en los ejes en cada seccion,
dimensionandolos correctamente para evitar el fallo por resistencia y por fatiga.

La configuracién de la caja de cambios y la disposicién de los engranajes que se utilizara
es la de la figura 15.

- k >

Figura 15. Configuracion analizada de caja de cambios de doble embrague y
disposicion de engranajes.

4.1. CARGAS GENERADAS EN LA TRANSMISION

Para dimensionar los ejes es necesario conocer las cargas que acttan sobre ellos. Estas
cargas son generadas por el par que produce el motor y en los engranajes debido a su
propia geometria.

En los engranajes cilindricos helicoidales la carga total F,, sobre el diente, es normal al
perfil de este, y se encuentra localizada sobre la circunferencia primitiva, como se puede
observar en la figura 16. Debido a que el diente tiene una determinada inclinacién
respecto al eje longitudinal del engranaje se generan tres tipos de cargas diferentes en este
tipo de transmisiones, estas son las cargas tangenciales T, que son las motrices que
imprimen el movimiento, las cargas radiales V' y las cargas axiales A. Su direccién puede
observarse en la figura 16, mientras que su sentido vendra determinado por el sentido de
inclinacion del dentado y por el sentido de giro del eje.
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Vista del engranaje

desarrollado

Plano AB: Normal a la
inclinacion del diente

Figura 16. Esquema de cargas generadas en engranajes cilindricos helicoidales.

Estas cargas se calculan proyectando la fuerza normal FE, en las tres direcciones
cartesianas, sus expresiones son las siguientes:

Donde:
T
A
%4

_Z'Mt
Dy
A=T-tgu
V= ! t
 cosu ge

Fuerza tangencial

Fuerza axial

Fuerza radial

(19)

(20)

(21)

Con los datos de disefio obtenidos durante el dimensionamiento de los engranajes se
calcularon estas cargas generadas en la transmision, los resultados se presentan en la

siguiente tabla:

FUERZAS EN LOS ENGRANAJES [N]

FUERZAS TANGENCIALES (T) [N]

T1 T2 | T3 | T4 | T5 | 76 | T 7 | T8 | T9 [ T410 | T 11 | T 12
13057,00| 13057,00 | 8933,74 | 8933,74|7072,54 | 7072,54 | 5853,14 | 5853,14 | 5143,67 | 5143,67 | 4715,03 | 4715,03
FUERZAS AXIALES (A) [N]

A1l A2 | A3 | A4 | A5 | A6 | A7 | A8 | A9 | A10 | A1l | A 12
7538,46 | 7538,46 | 5157,89|5157,89|4083,33 | 4083,33|3379,31|3379,31 | 2969,70 | 2969,70 | 2722,22 | 2722,22
FUERZAS RADIALES (V) [N]

V1 V2 | V3 [ V4 [ V5[ Ve | V7] Ve ]| Ve [VI10]| VIl ]|V12
5487,55 | 5487,55 | 3754,64|3754,64|2972,42|2972,42|2459,94|2459,94 | 2161,76 | 2161,76 | 1981,62 | 1981,62

Tabla 8. Cargas generadas en los engranajes en N.

La carga tangencial T produce en el eje torsion respecto al eje X y flexion respecto al
plano XZ, segun los ejes de la figura 17. La carga radial VV produce flexién en un plano
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perpendicular al anterior, el XY segun la figura 17, y la carga axial A produce por una
parte flexion en el mismo plano que la carga radial V, y por otra compresion o traccion.

Engrane

impulsado

Reacciones en los
apoyos del eje

Figura 17. Tipos de esfuerzos sobre los ejes segun el tipo de carga.

Como se ha comentado, la flexion producida por la carga axial A genera un par de giro
sobre el eje, dado que la fuerza axial se encuentra aplicada en el diametro primitivo del
engranaje y no en el centro del eje. Para analizar los esfuerzos trasladaremos esta fuerza
axial al centro del eje, y para que siga siendo equivalente se afiadird un momento puntual
en el punto en el que se encuentra el engranaje. Entonces, este momento puntual se
calculara como:

D

S
Ma=4-5 (22)
Estos momentos puntuales se muestran en N - mm en la tabla 9.
MOMENTOS DEBIDOS A EMPUJE AXIAL (M_A) [N*mm]

M A1 M A 2 M A 3 MA 4 M_AS5 M_A 6
226321,31 | 887875,89 | 226321,31 | 536024,14 | 226321,31 | 377202,18
M A 7 M_A 8 M A9 M_A 10 M A 11 M A 12
226321,31 | 273146,40 | 226321,31 | 212604,86 | 226321,31 | 176027,68

Tabla 9. Momentos puntuales equivalentes debidos a empuje axial.

4.2. CALCULO RESISTENTE

Una vez halladas todas las fuerzas que se generan en la transmision se pudo proceder a
calcular los diagramas de esfuerzos permitieron identificar la seccion mas desfavorable
del eje, calcular las tensiones producidas en esas secciones y con ello obtener las
especificaciones minimas necesarias del material en el que debera fabricarse el gje.

El procedimiento de célculo seguido fue el de fijar un didmetro para el eje y calcular las
tensiones que se producen en el punto mas desfavorable de la seccion mas desfavorable.
Esto se hizo con las 6 velocidades que posee la transmision, para asi determinar el caso
que produce unas mayores tensiones sobre el eje y con ello poder elegir un material que
segun la teoria de cortante maximo y con un coeficiente de seguridad de C; = 2 produzca
unas tensiones inferiores a las que se dan en los ejes.

La obtencion de los diagramas de esfuerzos se realizd con el programa de elementos
finitos MEFI. Se mostrara Unicamente los diagramas de esfuerzos de la seccién mas
desfavorable del eje secundario, que se produce con la primera velocidad engranada. Para
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poder visualizar el resto de ellos se remite al “Anexo IV: 4.2. Célculo resistente”. Las
unidades de los valores mostrados en los diagramas de esfuerzos son N para los esfuerzos
axiles y cortantes y los momentos flectores y torsores en N - mm.

4.2.1. EJE SECUNDARIO

En el eje secundario se pusieron tres apoyos con el objetivo de reducir la flexion sobre el
eje, dos de los cuales, el final y el intermedio son capaces de absorber las cargas axiales
y radiales, mientras que el apoyo inicial solo sera capaz de absorber carga radial.

La longitud del eje se calculé como una distancia entre centros de engranajes que se fijé
en 100 mm, a excepcion de la distancia entre los engranajes de la sexta y la primera
marcha que se fijaron en 120 mm para dejar mas espacio al rodamiento que va en esa
posicion. Estas distancias se escogieron en ese preciso valor para dejar un espacio
necesario entre los engranajes que permitiera colocar los sincronizadores, el rodamiento
intermedio del eje secundario y el rodamiento final del eje primario exterior que porta las
marchas pares, ya que la anchura minima de los engranajes ha de ser de 28.90 mm,
calculada anteriormente. A estas distancias entre centros de engranajes se le sumaron las
dos distancias que existen desde el centro del primer y ultimo engranaje que hay en los
ejes al centro de los rodamientos de los extremos, los cuales constituyen los apoyos. Esta
ultima distancia de la que se ha hablado se fijo en 60 mm para dejar un hueco, ya que la
mitad del engranaje ha de ocupar unos 14.45 mm. Finalmente fue necesario dejar un
espacio en el eje donde se pudiera incorporar la conexién de salida hacia el grupo cénico,
este espacio se fij6 en 100 mm. Con ello, la longitud para el eje secundario fue de 740
mm. En la siguiente figura se muestra un esquema con las cotas del eje secundario:

12 MARCHA
22 MARCHA

2
42 MARCHA 3% MARCHA 52 MARCHA
62 MARCHA Y
APOYO 1 APOYO 2 APOYO 3
A\ "
480

¥

m]

260

320

380

580
640

740

Figura 18. Cotas del eje secundario.

DIAGRAMAS DE ESFUERZOS.
PLANO XY

Las fuerzas que acttan en el plano XY cuando la primera velocidad esta engranada son:

{A = 753846 N _
V =5487.55N

Si se combinan la fuerza axial y radial dan lugar a la fuerza resultante F,.., calculada
anteriormente y que se puede observar en la figura 19.

Frps = 932425 N
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Ademas como se ha dicho previamente, al trasladar la fuerza axial al centro del eje se
produce un momento puntual calculado en la tabla 9, y cuyo valor es M, =
887875.89 N - mm.

9324 25
‘}/
837876 ¥

phigg
'\.f,C .’% X
%1 2 2 3 2 44A5 & 6 7 7 8?4}9!‘- 10

Figura 19. Esquema de cargas en el plano XY para el eje secundario con la primera
velocidad engranada.

Los diagramas de esfuerzos obtenidos fueron los siguientes:

14163 141e3 141e3 14163 M

= [ =I= =]
%’I 2 7z 3 3 44 5 6 6 - T—)x

707 8 ¢ 9 9 10

6.12e3 6.12e3

Figura 20. Diagrama de esfuerzos axiles en plano XY para el eje secundario con la
primera velocidad engranada.

6.93e3 6.93e3

Y

L

. . . - i T qgﬁ%&’j 144e3 144e3 1.44e3
L:UIM_J IL:EH L 301 . S[ﬂ'“_l JjH L ‘ T3 K
Ty T \TW v T I‘_l v TLT¥ . - . .
% 1 2 - 3 3 44 5 6 0 T 7 g e A 9 9 10

Figura 21. Diagrama de esfuerzos cortantes en plano XY para el eje secundario con la
primera velocidad engranada.

376e5

5.12e5

Figura 22. Diagrama de momentos flectores en plano XY para el eje secundario con la
primera velocidad engranada.
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PLANO XZ

Cuando la primera velocidad esta engranada, en el plano XZ la tnica fuerza que actua
es:

T =13057N
13057

z

L.

!
%1 2 3 4495 6 °© 77 S-ZAQ"‘ 10

Figura 23. Esquema de cargas en el plano XZ para el eje secundario con la primera
velocidad engranada.

1.15e4 1.15e4

= = = = L)x
1.55e3 1.55ed 1.50ed e

goi2 7 god T go@d”

Figura 24 Diagrama de esfuerzos cortantes en plano XZ para el eje secundario con la
primera velocidad engranada.

2.88e5

2.34e5
M Z
sated e (M 4 T_)x

Sz 3

4.02e5

Figura 25. Diagrama de momentos flectores en plano XZ para el eje secundario con la
primera velocidad engranada.

1.54e6 1.54e6 1.54e6 1.54e6 1.54eb

e[| | 2 []=> =<[]o> == e

%1 2 7 3 3 44Q5 6 6 77 s-iﬁ;g"“ 10

Figura 26. Diagrama de momentos torsores para el eje secundario con la primera
velocidad engranada.

Se puede concluir que la seccién 6, donde se encuentra el engranaje de la primera
velocidad, es la mas desfavorable, ya que en ella se dan los maximos momentos flectores
en los dos planos. Los esfuerzos en esta seccion son:

N=6120N M;, ., = 512000 N - mm
{Mt = 1540000 N - mm  M; ,, = 402000 N - mm}
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4.2.2. EJE PRIMARIO EXTERIOR (HUECO)

El eje primario exterior es un eje hueco concéntrico con el eje primario interior, que porta
las marchas pares. En él se pusieron dos apoyos. El apoyo inicial tolera cargas tanto
radiales como axiales, mientras que el apoyo final absorbe Unicamente esfuerzos radiales.

Las dimensiones de este eje se definieron en conjuncion con las ya establecidas en el eje
secundario, dado que los engranajes tienen que estar colocados en las posiciones exactas
para que puedan engranar con los del eje secundario.

De esta manera las distancias entre engranajes siguieron siendo de 100 mm, aunque para
la colocacion del engranaje de la sexta velocidad se tuvo en cuenta que tiene que estar
separado 120 mm del engranaje de la primera velocidad del eje primario hueco.

El primer apoyo de este eje se situé 60 mm por delante del pifion de la primera velocidad
y el ultimo 60 mm por detras del engranaje de la sexta velocidad.

Ademas se dejaron 150 mm extra en la parte inicial del eje, los cuales seran necesarios
para realizar la conexion con el embrague.

En la figura 27 se puede visualizar facilmente y de una manera clara las cotas que se han
explicado con anterioridad y que compondran el eje primario interior que porta las
marchas impares.

62 MARCHA

42 MARCHA
22 MARCHA Y
APOYO 1 APOYO 2
AN JAY "
260

150 60 ‘

160

320

470

Figura 27. Esquema de cotas del eje primario exterior.

4.2.3. EJE PRIMARIO INTERIOR (MACIZO)

El eje primario interior es un eje macizo que porta las marchas impares. En €l se pusieron
tres apoyos con el objetivo de reducir la flexion del eje. El apoyo inicial y el intermedio
permiten absorber Unicamente esfuerzos radiales, mientras que el apoyo final puede
manejar cargas tanto radiales como axiales.

Las distancias entre engranajes seguiran siendo de 100 mm, aunque para la colocacién
del engranaje de la primera velocidad se tendrd en cuenta que tiene que estar separado
120 mm del engranaje de la sexta velocidad del eje primario hueco.

El primer apoyo de este eje estara situado 40 mm por delante del apoyo del eje primario
hueco que porta las marchas pares, para asi dejar espacio para la colocacion del
rodamiento. El segundo apoyo se encontrara a 300 mm del anterior, estando justo debajo
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de la sexta velocidad. El Gltimo apoyo estara situado a 60 mm del centro del engranaje de
la quinta velocidad, ultima rueda que compone este eje.

Por ultimo se han dejado 150 mm extra en la parte inicial del eje, los cuales seran
necesarios para realizar la conexién con el embrague. Ademas los 40 mm que se han
dejado desde el primer apoyo del eje primario impar al primer apoyo del eje primario par
permitiran que la zona de conexion a embrague de este eje interior sobresalga respecto a
la del otro eje exterior a este.

En la figura 28 se pueden visualizar las cotas del el eje primario interior.

52 MARCHA
32 MARCHA Y

12 MARCHA
APOYO 1 APOYO 2 @ APOYO 3 3> X
| ‘

150 300

420

520

620

680

830

Figura 28. Cotas del eje primario interior.

4.3.4. CALCULO DE TENSIONES EN LOS EJES

Una vez conocidos todos los diagramas de esfuerzos del eje secundario, se pasé a
identificar la seccion méas desfavorable con cada una de las marchas engranadas. Las
mayores tensiones son debidas al momento flector, aunque no hay que dejar de lado las
tensiones que produce el esfuerzo axil y el momento torsor ya que también pueden ser
considerables. Por ello las secciones donde se produzca mayor flector o axil seran
susceptibles de ser la mas desfavorable.

Se calcul6 en el punto més desfavorable de la seccidn, el punto Q, donde se suma el efecto
de las tensiones normales producidas por el axil y el flector, esto se produce en el diametro
exterior de la seccion, como se puede observar en la figura 29. Ademas en el didmetro
exterior también se producen las maximas tensiones de torsion, mientras que la tension
de cortadura en el punto mas desfavorable de la seccion, el diametro exterior, es nula.

- ,I. |/% I}
r-\' Ql el . el \Q'C’/"

Oxaxil Oxflexiér Tcortante Ttorsién

Figura 29. Estado de tensiones de los ejes.

El calculo de tensiones se hizo bajo la teoria de cortante maximo, que establece que el
valor maximo de las tensiones cortantes se calcula segun la ecuacion (23):
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Tmix = \/ (Z) + ()’ (23)

Oy Tension normal maxima en la seccion.

Ty Tensién cortante maxima en la seccion.

La tension cortante maxima admisible que es capaz de soportar el material se calcula con
la ecuacion (24):

Of
Tmax,adm = Z_CS (24)
OF Tensién de fluencia del material.
Cs Coeficiente de seguridad.

Igualando las ecuaciones (23) y (24) se obtuvo el valor minimo de la tension de fluencia
que ha de tener el material del eje para cumplir con un coeficiente de seguridad que se ha
fijado en C; = 2.

Los diametros fijados para los ejes fueron:

- Eje primario interior - @ = 40 mm
- Eje primario exterior » @,,; =80mm y @;,; = 70 mm
- Ejesecundario » @ = 45 mm

Se calculd bajo la hipdtesis de par maximo que puede proporcionar el motor, ya que son
las condiciones méas desfavorables a las que se puede enfrentar la transmision. El par
motor maximo es de 392 N -m a 4000 rpm. El procedimiento completo para calcular
las tensiones y los resultados intermedios se encuentran en el Anexo IV: 4.2. Calculo
resistente”

Las tablas 10, 11 y 12 muestran las tensiones obtenidas en las secciones en las que se
situan los engranajes, asi como la minima tension de fluencia necesaria en el material de
los ejes para resistir estas tensiones con un C; = 2.

EJE PRIMARIO INTERIOR (MARCHAS IMPARES)
Velocidad 12 3 5a
T max [MPa] 77,32 61,23 39,44
Cs 2,00 2,00 2,00
o fluencia [MPa] 309,28 244 .90 157,77

Tabla 10. Tensiones en el eje primario interior.

EJE PRIMARIO EXTERIOR (MARCHAS PARES)
Velocidad 22 42 62
T max [MPa] 18,47 17,65 12,11
Cs 2,00 2,00 2,00
o fluencia [MPa] 73,89 70,61 48,46

Tabla 11. Tensiones en el eje primario exterior.

28



Escuela de CALCULO Y ANALISIS DE UNA CAJA DE CAMBIOS DE

Ingenieria y Arquitectura

Universidad Zaragoza DOBLE EMBRAGUE DE 6 VELOCIDADES. MEMORIA.

EJE SECUNDARIO

Velocidad 12 28 32 42 52 62
1 max [MPa] 94,10 59,90 49,65 38,73 28,67 21,62
Cs 2,00 2,00 2,00 2,00 2,00 2,00
o fluencia [MPa] 376,40 239,61 198,58 154,91 114,69 86,47

Tabla 12. Calculo de tensiones en el eje secundario.

La situacién donde se produjeron unas mayores tensiones fue con la primera velocidad
engranada en el eje secundario, con 7,,5, = 94.10 MPa. Ello hace que el material que
deba tener este eje deba ser el de mayor calidad con al menos una tensién de fluencia de
or = 376.40 MPa.

En los otros ejes las mayores tensiones desarrolladas son:

- Parael eje primario interior las mayores tensiones también se dan para la primera
velocidad engranada. La tension de fluencia necesaria en el material para este eje
fue de o = 309.28 MPa.

- Para el eje primario exterior las mayores tensiones se dan para la segunda
velocidad engranada. La tension de fluencia necesaria en el material para este eje
fue de o = 73.89 MPa.

Visto que las necesidades de material en los distintos ejes son diferentes, se escogieron
materiales diferentes con el fin de abaratar el precio de compra de estas materias primas.

Los materiales fueron extraidos de un catalogo de fabricante de aceros, del que se tomaron
los peores datos posibles para una mayor seguridad. Recortes de este catalogo se
encuentran en el “Anexo IV: 4.2 Calculo resistente”

Para el eje primario interior y el secundario se escogid un acero aleado AISI/SAE 4340
en estado redondo para después poder ser mecanizado, con una tensién de fluencia de:

k
9~ 588 MPa

O-F = 60mm2 =

Para el eje primario exterior se escogera un acero al carbono AISI/SAE 1020 en forma de
redondo para después poder ser mecanizado. Este acero presenta una tension de fluencia
de:
kg
o = 27 5 = 264.6 MPa

mm
4.4. CALCULO A FATIGA
El ciclo de fatiga que se produce en los ejes viene determinado por la variacién de las
tensiones entre el punto P y Q segln la figura 29. Las maximas tensiones que se dan en
el ciclo son las que existen en el punto Q, donde la tensién normal debida a momento
flector y a axil tienen el mismo sentido y por tanto suman sus contribuciones, mientras
que en el punto P tienen signos distintos, y por tanto la tension es menor.

El célculo a fatiga se realiz6 utilizando el método de ajuste logaritmico-logaritmico o
lineal-logaritmico, con el cual se obtuvo el nimero de ciclos hasta la rotura de la pieza
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segun la ecuacion (25). Se remite al “Anexo 1V: 4.3. Calculo a fatiga” para consultar el
procedimiento y los resultados intermedios necesarios para calcular la vida de los ejes.

S 5
0, =A+(2N)® - VIDA = 2N = (f) (25)
Donde
Og Tensién alternante o amplitud de tension.
2N Numero de ciclos hasta la rotura.

Los ejes fueron calculados segun el criterio de vida infinita (107 ciclos), requiriendo que
estos tengan un coeficiente de seguridad minimo de al menos C; = 1.5. Los resultados
arrojados en primera instancia para los diametros anteriormente propuestos no resultaron
favorables en algunas de las secciones, es por ello que se aument6 el didmetro de los ejes,
consiguiendo asi reducir las tensiones que se producian en ellos. Ademas para evitar
sobredimensionamientos en algunas zonas de los ejes, se opt6 finalmente por que estos
tuvieran distintos diametros en las diferentes secciones. El ajuste de los diametros se hizo
iterativamente una hoja Excel que se programd. Los valores de estos se encuentran en las
tablas 13, 14 y 15.

EJE SECUNDARIO (CALCULO RESISTENTE)(En las secciones de cada engranaje)
Velocidad 18 28 oF 42 58 6?
D, ®ext [mm] 60 55 50 45 45 45
Tabla 13. Diametros en eje secundario tras optimizacion.

EJE PRIMARIO INTERIOR (MARCHAS IMPARES)
Velocidad 18 2F 58
D, ®ext [mm] 50 45 40

Tabla 14. Diametros en eje primario interior tras optimizacion.

EJE PRIMARIO EXTERIOR (MARCHAS PARES)
Velocidad 28 42 62
D, ®ext [mm] 75 80 75
d, ®int [mm] 65 70 70

Tabla 15. Didmetros en eje primario interior tras optimizacion.

El nimero de ciclos que pueden dar los ejes hasta su fallo por fatiga y los coeficientes de
seguridad a fatiga, se encuentran en las tablas 16, 17 y 18.

VIDA (EJE SECUNDARIO)(SECCION ENGRANAJE 12
Velocidad 18 22 32 42 & 62
VIDA [N° [ 37159 | 153594 | 2759690533 | 7160867 | 711594534266163 | 9731440
Ciclos] 358 [ 4916 981710 2380 00000000 97739
Cs, fatiga | 1,79 3,28 33,63 6,10 531,32 9,30

Tabla 16. Numero de ciclos hasta la rotura y Cs por fatiga en la seccién mas
desfavorable del eje secundario tras la optimizacion.
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VIDA (EJE PRIMARIO INTERIOR)(SECCION ENGRANAJE 1?)
Velocidad 12 32 52
VIDA [N° Ciclos] 41511072 61118171894 9933997590
Cs, fatiga 1,81 2,99 2,35

Tabla 17. Numero de ciclos hasta la rotura y Cs por fatiga en la seccion mas
desfavorable del eje primario interior tras la optimizacion.

VIDA (EJE PRIMARIO EXTERIOR)(SECCION ENGRANAJE 6%)
Velocidad 28 42 62
VIDA [N° Ciclos] 13773486251873 1163327360088 32454111

Cs, fatiga 8,84 6,37 1,59

Tabla 18. Numero de ciclos hasta la rotura y Cs por fatiga en la seccion mas
desfavorable del eje primario exterior tras la optimizacion.

Se recalcularon también los coeficientes de seguridad a resistencia de los ejes con las
nuevas dimensiones de los ejes. Estos se muestran en las tablas 19, 20y 21.

EJE SECUNDARIO (CALCULO RESISTENTE)(En las secciones de cada engranaje)

Velocidad 12 28 32 42 5a 62
D, ®ext [mm] 60 55 50 45 45 45
Cs 7,39 8,93 8,12 7,59 10,25 13,60

Tabla 19. Coeficientes de seguridad a resistencia en eje secundario tras optimizacion.

EJE PRIMARIO INTERIOR (MARCHAS IMPARES)
Velocidad 18 32 52
D, ®ext [mm] 50 45 40
Cs 7,36 6,82 7,45
Tabla 20. Coeficientes de seguridad a resistencia en el eje primario interior tras
optimizacion.
EJE PRIMARIO EXTERIOR (MARCHAS PARES)
Velocidad 22 42 6?
D, ®ext [mm] 75 80 75
d, ®int [mm] 65 70 70
Cs 9,27 11,10 7,77
Tabla 21. Coeficientes de seguridad a resistencia en eje primario exterior tras
optimizacion.

Estos coeficientes de seguridad a resistencia son un poco altos, pero esto es necesario Si
se quiere que los ejes aguanten a vida infinita en fatiga con un Cs =1.5.
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5. SELECCION DE RODAMIENTOS

El proceso de seleccion de los rodamientos y los célculos pertinentes se han desarrollado
en el “Anexo V: Seleccion de rodamientos”.

Para escoger los rodamientos en cuestion se han de saber las cargas que estos han de
absorber. Estas se tomaron de los diagramas de esfuerzos en las secciones de los apoyos.

Los rodamientos han de soportar las fuerzas axiales F, y radiales F,. a las que estan
sometidos. Las fuerzas axiales son las mismas que los esfuerzos axiles "A" de los
diagramas de esfuerzos, mientras que la fuerzas radiales son las resultantes de los
esfuerzos cortantes "V" en los dos planos analizados, XY y XZ.

— 2 2
= % 0

La carga dinamica "C" admisible en cada rodamiento es la carga que permite el
rodamiento para una solicitacion puramente radial o axial, normalmente en la practica
sobre un rodamiento acttan simultaneamente cargas radiales y axiales combinadas dando
lugar a una resultante que puede tener una direccion cualquiera. Es preciso entonces
determinar una carga equivalente "P" que produzca el mismo efecto que esas cargas
combinadas en cualquier direccion.

Esta carga equivalente "P" se calcul6 segun la siguiente ecuacion:

P=X-E.+Y-F, 27)

Donde X e Y son los coeficientes radial y axial del rodamiento respectivamente. Para
cargas puramente radiales, es decir, F, = 0, el coeficiente radial X sera la unidad,
mientras que el coeficiente axial Y serd nulo y por tanto resultara P = E,.. Para cargas
puramente axiales ocurrira lo contrario, resultando P = F,.

Es necesario determinar la vida del rodamiento en millones de vueltas, ello se hizo con la
ecuacion (28).

L L,-n-60
106 (28)
Donde
Ly Duracion en horas del funcionamiento
n Velocidad angular del rodamiento en rpm

Se estimd previamente una duracién de los rodamientos de unas 3000 horas tal y como
se hizo en el apartado de célculo de los engranajes a 4000 rpm. Con ello queda que los
millones de vueltas que tendran que dar los rodamientos es de L =
720 Millones de vueltas.

Con la duracion en millones de vueltas y la carga equivalente se pudo hallar la capacidad
de carga necesaria en el rodamiento mediante la ecuacion (29), sabiendo que el factor a
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toma el valor a = 3 para rodamientos radiales y axiales de bolas y a = 10/3 para
rodamientos radiales y axiales de rodillos.

— .71/a
C=P-L (29)

Siguiendo este proceso, que se detalla en el “Anexo V: Seleccion de rodamientos”, se
seleccionaron los siguientes rodamientos de los catalogos de los fabricantes FAG y SKF:
Para el eje primario interior:

- APOYO 1: Rodamiento rigido de bolas FAG 6010.
- APOYO 2: Rodamiento de agujas NK 50/25 TN.
- APOYO 3: Rodamiento FAG 22310E.

Para el eje primario exterior:

- APOYO 1: Rodamiento de rodillos oscilantes FAG 21315E.TPVB.
- APOYO 2: Rodamiento rigido de bolas FAG 6215.

Para el eje secundario:

- APOYO 1: Rodamiento rigido de bolas FAG 6311.
- APOYO 2: Rodamiento oscilante de rodillos FAG 22312E.
- APOYO 3: Rodamiento rigido de bolas FAG 6410.
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6. MODELADO Y SIMULACION

El objetivo de este apartado fue el de crear un modelo en un programa CAD, en este
proyecto el programa utilizado sera SolidWorks. Con este modelo sera posible el calculo
de los engranajes, comprobando los resultados previos, y asegurandonos asi de la validez
de estos. Ademas también seré posible la extraccion de planos de las diferentes piezas
disefiadas.

Las piezas que se van a dibujar en SolidWorks son los doce engranajes que componen las
seis velocidades de la caja de cambios, asi como los tres ejes que los alojan.

Los pasos intermedios, asi como los resultados intermedios se encuentran en el “Anexo
VI: Modelado y Simulacion”.

6.1. MODELADO DE LOS ENGRANAJES.

6.1.1. MAGNITUDES FUNDAMENTALES.

Para poder dibujar los engranajes en el programa SolidWorks fue necesario definir
previamente algunas de las magnitudes fundamentales de los engranajes y de las cuales
no se habia hablado todavia, estas son:

- Diametro primitivo: es el diametro de la circunferencia primitiva. Con respecto a
él se determinan todas las caracteristicas que definen los diferentes elementos de
los dientes de un engranaje.

- Diametro exterior: diametro que forma la circunferencia de cabeza del diente.

- Diametro interior: diametro de la circunferencia del pie o raiz del diente.

Circunferencia de cabeza

Circunferencia primitiva

Crcunferencla ralz

Ciecunferencia base

Figura 30. Magnitudes fundamentales del engranaje: Diametros fundamentales de un
engranaje.

Estas magnitudes se pueden observar en la figura 30. De esta misma figura se puede
observar que tanto el diametro interior como el interior se obtienen a través del didmetro
primitivo segun las magnitudes h; y hy. Estas se conocen como addendum y dedendum
respectivamente, y su valor es el siguiente:
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Los didmetros interiores y exteriores de los engranajes son por tanto:
De - Dp + 2 h1 (32)

Di - Dp - 2 hz (33)

Con estas ecuaciones se calcularon los distintos didmetros de los 12 engranajes, dado que
el modulo (constante para todos los engranajes) y los didmetros primitivos ya fueron
definidos en el apartado del calculo de los engranajes.

Otra magnitud fundamental es el paso circunferencial, necesario para calcular el espesor
del diente. Este se calcula segun la ecuacion (34).

Dy
Pc=7T'MC=7I'7=7I'4.62=14.51mm (34)

Tedricamente si los dientes fuesen construidos con la geometria perfecta, el espesor de
diente y el ancho de espacio medidos en la circunferencia primitiva deberian coincidir en
un valor igual a la mitad del paso circunferencial, pero en la practica esto no es posible.
Por ello y para evitar el fendmeno del acufiamiento se corrigen estas medidas, el valor del
espesor del diente se toma un poco menor a la mitad del paso circunferencial y el del
ancho de espacio se toma un poco mayor, en concreto sus dimensiones se calculan como:

9
‘P, =7.07mm

‘1780 (35)
e, = 30 P. =7.44mm (36)

o3
i

Figura 31. Magnitudes fundamentales del engranaje: Paso circular, espesor de diente y
ancho de espacio.
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6.1.2. PERFIL DE LOS DIENTES.

Los engranajes se pueden generar con dos perfiles geométricos que se engendran de forma
diferente, estos son el perfil evolvente y el cicloidal. En este caso se utilizo el perfil
evolvente ya que presenta algunas ventajas frente al cicloidal, algunas de ellas son:

- Desgaste uniforme en todo el diente.

- Una rueda cualquiera puede engranar con todas aquellas que posean mismo
maodulo o paso circular y mismo &ngulo de presion.

- La distancia entre ejes puede variarse ligeramente, mientras que con el perfil
cicloidal ha de ser precisa.

- El tallado de los dientes es mas simple.

En los engranajes de perfil evolvente una recta genera el perfil del diente al apoyarse sin
deslizar sobre una circunferencia. Esta circunferencia se conoce como circunferencia base
y tiene un radio inferior a la circunferencia primitiva. Un perfil evolvente puede
observarse en la figura 32 a modo de ejemplo.

Figura 32. Perfil evolvente tipo.

El didmetro de la circunferencia base se calculé como el didmetro primitivo por el coseno
del &ngulo de presion:

Dy =Dy, -cosa (37)

La linea de engrane es el lugar geométrico de todos los puntos donde se produce el
contacto entre los flancos de los dientes del pifion y la rueda. Con los diametros base
calculados se pudo empezar a construir el perfil del diente. Este se generé a través de unas
rectas tangentes a la circunferencia base, de longitud igual a la del arco de la
circunferencia base resultante para cada uno de los angulos que se escogieron para generar
el perfil del diente. EIl perfil del diente que se obtuvo es el de la figura 33.
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Figura 33. Perfil del diente.

Tras las distintas operaciones realizadas en SOLIDWORKS, que se detallan en el “Anexo
VI: Modelado y Simulacion”, se obtuvo el modelo del engranaje de la primera velocidad
perteneciente al eje primario interior y que puede observarse en la figura 34. Repitiendo
estas operaciones se obtuvieron los demas engranajes.

Y

oL

Figura 34. Resultado del modelado de un engranaje helicoidal.

En este engranaje en particular, el de la primera velocidad, no hizo falta realizar un
agujero donde se pueda alojar el eje primario interior, debido a que el engranaje ira tallado
en el propio eje primario interior.

Otros engranajes modelados no hara falta que vayan mecanizados sobre el eje. Es por esto
que sera necesario realizarles un agujero donde se pueda alojar el eje. En la figura 35 se
muestra uno de los engranajes en los que se ha realizado esto, en particular el de la primera
velocidad del eje secundario.
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X

Figura 35. Engranaje de la primera velocidad del eje secundario.

6.2. MODELADO DE LOS EJES.

Como se ha comentado previamente, el engranaje de la primera velocidad necesitara ir
tallado en el eje primario interior, conformando todo una sola pieza. Lo mismo ocurrid
con el engranaje de la segunda velocidad del eje primario exterior. Respetando las
medidas anteriormente definidas y con algunas consideraciones que se presentan en el
“Anexo VI: Modelado y Simulacion” se consiguié modelar los ejes. El proceso seguido
se puede consultar en este mismo anexo.

A estas piezas se les afiadié un dentado en el extremo de ellas, necesario para poder
anclarse al embrague, ademas también se delimitaron las zonas donde van situados los
demas engranajes y los rodamientos mediante unas lineas de particion. Los ejes dibujados
en 3D pueden observarse en las figuras venideras.

Figura 36. Modelo del eje primario interior.
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Figura 37. Modelo del eje primario exterior.

Y

Figura 38. Modelo del eje secundario.

6.3. ENSAMBLAJE DEL MODELDO.

Un archivo de ensamblaje nos permite el montaje de un modelo compuesto por varias
piezas. En las siguientes figuras se muestra el ensamblaje de las distintas piezas que
componen la transmision a través de distintas vistas. De nuevo se apela al “Anexo VI:
Modelado y Simulacion” para seguir el proceso de colocacion de las piezas en su correcta
posicion.

T

Figura 39. Vista delantera del ensamblaje en perspectiva.
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Figura 40. Vista trasera del ensamblaje en perspectiva.

Figura 41. Vista lateral del ensamblaje.

6.4. SIMULACION

El objetivo de esta parte es la simulacion del funcionamiento del conjunto, asi como la
comprobacion de las tensiones generadas en los engranajes, de tal manera que se pueda
visualizar como se distribuyen estas a lo largo de los engranajes y ejes. Debido al alto
coste computacional y tiempo que supone la simulacion de todo el modelo creado
previamente con el ensamblaje, solamente se analizd el contacto entre una pareja de
engranajes, la de la primera velocidad, dado que esta supone las condiciones de marcha
maés desfavorables.

Se cred un nuevo modelo siguiendo el procedimiento explicado al crear el ensamblaje,
solo que aqui los ejes portan Gnicamente la pareja de engranajes de la primera velocidad.
La figura 42 muestra el nuevo modelo creado para realizar la simulacion.
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Figura 42. Modelo creado para simulacion.

Para poder obtener los resultados de este modelo, fue necesario definir el material de cada
una de las piezas, establecer las conexiones entre ellas, las sujeciones en las zonas
definidas para los apoyos y aplicar la carga de torsion, la cual se defini6 mediante una
curva temporal que aplica el par maximo que es capaz de dar el motor. EI modelo
preparado para crear la malla se puede ver en la figura 43. Las operaciones realizadas
para conseguirlo se pueden consultar en el “Anexo VI: Modelado y Simulacion”.

F=) Sancneec ¥

< >

V-
] Non lineal 3 (-Predeterminado-)
v @ Piezas
~ §1 Conexiones
» & Contactos entre componentes
» & Conjuntos de contactos
~ £ Sujeciones
@ Sobre caras cilindricas-1 (0 mm:)
1 Sobre caras cilindricas-2 (variable:)
X Fijo-1
- 44 Cargas externas
8 Torsion-1 (Por elemento: 392 N.m:)
@ Malla

[£] Opciones de resultados

Figura 43. Modelo con carga de torsion.

Se ha considerado de especial interés mostrar en este texto la malla utilizada. Las
limitaciones en coste computacional y tiempo de calculo que podria requerir la utilizacion
de una malla fina han sido claves para la creacion de la misma. De este modo, se aplico
una malla basada en curvatura de tamafio intermedio-grueso en la mayor parte del
modelo, donde no se requiere de tanta precision en los resultados. En zonas conflictivas,
como puede ser la del contacto entre los engranajes se aplico un control de mallado, el
cual permitio afinar el tamafio de la malla en una determinada zona del modelo, en este
caso en los dientes de los engranajes. La malla resultante utilizada para la resolucion del
modelo puede apreciarse en las figuras 44 y 45.
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Figura 44. Control de mallado en los dientes de los engranajes.

Figura 45. Mallado del modelo.

Los resultados arrojados al ejecutar el modelo se muestran en las siguientes figuras:
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Figura 46. Mapa de tensiones en los dientes de los engranajes de la primera velocidad

(1),

Figura 47. Mapa de tensiones en los dientes de los engranajes de la primera velocidad

(2).

Figura 48. Mapa de tensiones en los dientes de los engranajes de la primera velocidad

(3).
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La dificultad de simular correctamente el contacto, asi como las limitaciones de malla por
coste computacional impidieron obtener las tensiones de contacto o de Hertz esperadas
que se calcularon al dimensionar los engranajes.

No obstante de estos resultados se pueden extraer algunas conclusiones importantes,
como por ejemplo que tal y como habiamos comentado previamente, la carga se divide
entre varios dientes al tratarse de engranajes helicoidales. Se comprueba a su vez que las
zonas con mayores solicitaciones son aquellas en las que se produce el contacto entre los
dientes.

Otra observacion interesante es, como se mencioné en el célculo resistente de los
engranajes, que el comportamiento de los dientes frente a las solicitaciones es anélogo al
de una viga empotrada en voladizo. Ademas en alguna de las capturas aportadas, se puede
ver el comportamiento tipico de los dientes helicoidales, donde la carga se va repartiendo
a lo largo de la anchura del diente, gradualmente conforme se produce el contacto.

También se aporta la figura 49, que muestra el mapa de tensiones en el modelo completo,
pudiéndose asi observar estas en los ejes y engranajes. En los ejes los resultados obtenidos
si que son acordes con los esperados y obtenidos en el apartado del dimensionamiento de
los mismo. Todas las secciones resisten adecuadamente, si bien se observa que las
mayores tensiones de Von Mises aparecen en las zonas con un menor diametro.

Nombre del modelaEnsamblaje_Cormpleto

von Mises (N/mm*2 (MPa))
4,500e+02
. 4,125e+02
| 3750002
. 3375et02
_ 3,000e+02
| 2.625¢+02
| 2250e+02
| 1875e+02
. 1,500e+02

1,125e+02

7,500e+01
3,750e+01
0,000e+00

Eintervalo: 27 =]

Figura 49. Mapa de tensiones del modelo.
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7. CONCLUSIONES

Este proyecto ha establecido en primer lugar un analisis que ha permitido valorar las
prestaciones del vehiculo con dos configuraciones de cajas de cambios, una manual y otra
de doble embrague, pudiendo compararlas entre si para cuantificar las mejoras que supone
el cambio de la configuracion original que trae el vehiculo de serie (manual) a una
configuracién de caja de doble embrague. Esta cuantificacion de las mejoras producidas
en las prestaciones del vehiculo con la caja de cambios de doble embrague ha permitido
asimismo justificar el resto del proyecto, en el cual se desarrolla el dimensionamiento de
algunos elementos que componen una caja de cambios, en particular, engranajes, ejes y
rodamientos.

Tras el andlisis de prestaciones se siguié una metodologia de disefio que permitié obtener
las dimensiones de los engranajes, asi como los distintos parametros de ellos y el material
del que se componen. Seguidamente se obtuvieron los esfuerzos que estos producen sobre
la transmisién por su propia geometria, los cuales se usaron como dato de partida para
calcular las tensiones que se generan en los ejes y asi poder dimensionarlos correctamente
para evitar los fallos a resistencia y a fatiga de los mismos.

Después de dimensionar ejes y engranajes se eligieron los rodamientos necesarios para
poder anclar los ejes a la carcasa que los portaria. Para ello se analizaron los esfuerzos
que deben absorber estos rodamientos, calculando con ellos la capacidad de carga
dinamica que debian aguantar y seleccionandolos de unos catalogos de fabricante con su
diametro y esta capacidad de carga.

Por ultimo se dibujaron las piezas en un programa de disefio asistido por ordenador
(CAD), donde se pudo comprobar la cinemética del mecanismo y simular su
funcionamiento, extrayendo algunas consideraciones importantes que probaban otras
afirmaciones hechas en los apartados anteriores.

8. APORTE DEL PROYECTO AL AUTOR

La realizacion de este trabajo me ha servido de gran ayuda para reforzar algunos
conocimientos, asi como desarrollar otros nuevos. Pero la aportacion que mas cabe
resaltar es la de realizar un proyecto mas extenso y cercano a lo que podria llegar a
desarrollarse dentro de una empresa en la industria, prepardndome para esta situacion.

No ha sido un camino corto ni sencillo dado que en ocasiones han aparecido problemas a
los que se ha tenido que buscar una solucion para poder continuar con el proyecto. El
esfuerzo y tiempo dedicados, asi como la ayuda de mis profesores, han sido factor clave
para resolverlos.

Puedo afirmar que este trabajo ha dado la dltima y gran puntada para terminar mi
formacion como ingeniero, pudiendo asi acceder al mercado laboral.
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