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La norma ISO 6336 proporciona métodos analiticos ampliamente aceptados para el célculo del
factor de distribucién longitudinal de la carga en una transmision de engranajes helicoidales. Sin
embargo, estos métodos se basan en simplificaciones que pueden no reflejar con precision las
condiciones reales de funcionamiento, lo que puede llevar a resultados poco conservativos.

En este estudio se realiza un analisis critico de los métodos propuestos en la norma ISO 6336 para
el célculo del factor de distribucién longitudinal de la carga, comparando sus estimaciones con los
resultados obtenidos mediante un modelo de elementos finitos avanzado de la transmision, que
incorpora el sistema completo de engranajes-ejes-apoyos.

Los resultados de esta comparacién muestran que, en la mayoria de los casos, el método propuesto
en la norma 1SO 6336 tiende a sobrestimar el factor de distribucién longitudinal de la carga. Sin
embargo, en algunas configuraciones, las predicciones de la norma ISO 6336 resultan muy
cercanas a los resultados obtenidos el anélisis numérico, dando lugar a disefios de la transmision
con méargenes de seguridad muy estrechos.

Ademas, este estudio pone de manifiesto la influencia que tiene el sentido de la hélice en la
distribucién longitudinal de la carga, a pesar de que este efecto no se tiene en cuenta en los métodos
propuestos en la norma. Estos hallazgos sugieren posibles mejoras en la norma 1SO 6336 para
aumentar su precision.
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1. Introduccién

La determinacion de la capacidad de carga desempefia un papel fundamental en el disefio y la evaluacion de
transmisiones de engranajes, ya que permite garantizar que una transmisién sea capaz de transmitir la potencia
requerida sin que se produzca el fallo prematuro de la misma [1].

En este proceso de determinacion de la capacidad de carga se determinan las tensiones maximas (de contacto y de
flexion) que se producen durante el funcionamiento de la transmision, y luego estas tensiones maximas se
comparan con valores de tension admisibles para garantizar que el sistema pueda soportar un niimero determinado
de ciclos de trabajo sin fallar. Este proceso es fundamental no solo para asegurar que la transmisién funcione con
los margenes de seguridad adecuados, sino también para optimizar su rendimiento y eficiencia.

En las Ultimas décadas ha habido un aumento de los recursos computacionales y se ha avanzado en el desarrollo
de técnicas numéricas, como el método de los elementos finitos, y eso ha permitido mejorar el analisis tensional
de las transmisiones de engranajes, dando lugar a simulaciones mas precisas y detalladas [2], [3], [4].

A pesar de estos avances, los métodos analiticos tradicionales (como los presentes en la norma ISO 6336 [5], [6],
[7] o en la AGMA 2001-D04 [8]) siguen teniendo un papel fundamental debido a su capacidad para ofrecer
estimaciones rapidas del estado tensional de los engranajes con un coste computacional bajo. Esto resulta
especialmente relevante en procesos de optimizacion de transmisiones de engranajes, donde la determinacion de
la capacidad de la carga se realiza de manera exhaustiva para un gran nimero de disefios de transmision [9], [10],
[11].

En estos métodos analiticos las tensiones nominales de flexion y de contacto se determinan utilizando la ley de
flexion de Navier y la teoria de contacto de Hertz [12], respectivamente. En estos calculos de valores nominales
de tensidn se considera una intensidad de carga media W,,, bajo la hipétesis de que la carga transmitida se
distribuye de manera uniforme a lo largo del ancho de la cara del engranaje.

Las tensiones maximas de flexion y contacto se determinan considerando la intensidad de carga maxima W,
que se obtiene multiplicando la intensidad de carga media W, por una serie de factores de penalizacion, cuya
funcion es adaptar los valores nominales a las condiciones reales de trabajo. En el caso de las tensiones maximas
de contacto (siguiendo un procedimiento similar para las tensiones maximas de flexion), la intensidad maxima de
carga se calcula tipicamente como:

Winax = Wi - Z? ' KH,B "Kyo - Ko " Ky 1)

Donde:

e 7. esel factor de grado de recubrimiento, que tiene en cuenta el reparto de la carga cuando varios dientes
estan en contacto simultaneamente.

e K, es el factor de aplicacion, que permite considerar los efectos de las cargas dindmicas generadas por
impactos tanto de la maquina motriz como de la maquina conducida.

e K, esel factor dindmico, que permite considerar los efectos de las vibraciones en la transmision debido
a imprecisiones en los engranajes, fluctuaciones de par y rigidez de los componentes.

e Ky, es el factor de distribucidn transversal de la carga, que tiene en cuenta la distribucion no uniforme
de la carga entre varias parejas de dientes que contactan simultaneamente.

e Ky es el factor de distribucion longitudinal de la carga, que considera la distribucion no uniforme de la
carga a lo largo del ancho de cara de los dientes de los engranajes.

La norma I1SO 6336 proporciona métodos analiticos ampliamente reconocidos para el cdlculo de estos factores de
penalizacion. Aunque estos métodos presentan la ventaja de ser computacionalmente eficientes, se basan en ciertas
suposiciones que pueden limitar su aplicabilidad, especialmente cuando las condiciones reales de operacion se
desvian de los escenarios idealizados.

Varios autores han realizado investigaciones sobre los métodos de calculo propuestos en la norma I1SO 6336 para
estos factores de penalizacion. Cura [13] propuso un método alternativo para calcular K, en casos donde el par
nominal no se conoce de antemano. Belingardi [14] compar6 los resultados de K, obtenidos con el método de
calculo de la norma ISO 6336 con los obtenidos a partir de un analisis de dindmica multicuerpo. Zhao [15] utiliz6
los métodos de la norma ISO 6336 para estudiar el efecto del angulo de hélice sobre el estado tensional de la
transmision. Kawalec [16] realizé una comparacion exhaustiva entre los métodos propuestos en la norma 1SO
6336 y en la AGMA 2001-D04 para el célculo de la tensién de flexion, contrastando los resultados obtenidos con
los obtenidos mediante analisis por elementos finitos. Lisle [17] llev6 a cabo comparaciones similares,
incorporando ademas resultados de analisis experimentales.
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Este trabajo se centra en el factor de distribucion longitudinal de la carga. Este factor de penalizacion tiene en
cuenta los errores de fabricacion y montaje de la transmision, las holguras en los rodamientos y las deformaciones
elasticas del conjunto engranajes-ejes-apoyos. Este factor ha sido objeto de estudio por parte de numerosos
investigadores como Zhou [18], Kamycki [19] y Atanasovska [20], que desarrollaron modelos numéricos para
calcular el factor de distribucion longitudinal de la carga en transmisiones de engranajes cilindricos rectos.

En una investigacion previa realizada por los autores [21] se analiz6 la aplicacion de este factor en engranajes
cilindricos rectos mediante un modelo avanzado de elementos finitos de la transmision. Los resultados mostraron
que las simplificaciones inherentes a estos métodos pueden conducir a estimaciones no conservativas, lo que podria
provocar una sobreestimacion de la capacidad de cargay comprometer la seguridad y durabilidad de la transmisién.
La principal novedad de este trabajo con respecto a estudios anteriores era la consideracion de la flexibilidad de
los ejes en los modelos de elementos finitos.

Este trabajo tiene como objetivo analizar y evaluar los métodos de calculo del factor de distribucion longitudinal
de la carga propuestos en la norma I1SO 6336, con un enfoque especifico en su aplicacién a engranajes cilindricos
helicoidales. Ademas, se incorpora un modelo numérico avanzado que considera el sistema completo de engranaje-
eje-soporte para proporcionar predicciones mas precisas sobre la distribucién de la carga. Mediante la comparacion
de los resultados obtenidos con este modelo numérico y los derivados de la norma ISO 6336, se identifican posibles
limitaciones y se proponen mejoras para aumentar la precision de estos métodos.

2. Geometria de la transmision y condiciones de trabajo

La Figura 1 muestra una transmision de engranajes helicoidales compuesta por un pifién y una rueda montados
sobre sus respectivos ejes. Ambos ejes tienen una longitud £, sus didmetros son dg;; Y dspz, Y €Stan separados una
distancia a,,. El eje del pifidn se considera biapoyado en los puntos A; y By, Y el eje de la rueda se considera
biapoyado en los puntos A4, y B,. Los puntos C; y C, indican el centro del pifién y de la rueda, respectivamente.
La posicidn de los engranajes sobre los ejes viene definida por la variable s, que indica la distancia entre los puntos
C, y C, y el centro de los ejes. De esta manera, cuando s = 0 mm, los engranajes estan montados en el medio de
los ejes.

Eje del
piién

Eje de la
rueda

Figura 1: Transmision de engranajes helicoidales.

La geometria de la transmision de la Figura 1 viene definida por el conjunto de 18 variables mostradas en la Tabla
1. En esta definicion de la geometria de la transmision se considera que ambas ruedas dentadas tienen dientes con
perfil de evolvente no modificado, tallados con una cremallera de corte siguiendo el método Maag (22). Se
considera que esta cremallera de corte es idéntica para el pifion y para la rueda, excepto en el redondeo del pie del
diente, que puede tomar valores distintos en cada caso. Un pardmetro adicional define el sentido de la hélice de
los engranajes (hélice a derechas o hélice a izquierdas).

Ademas de los pardmetros geométricos de la transmision, también es necesario indicar las condiciones de carga
de ésta, atendiendo al par de entrada T; 0 al par de salida T, asi como los puntos de aplicacion de estos pares. Por
defecto, el par de entrada se considerara aplicado en el punto A,, mientras que el par de salida podré estar aplicado
enA4,oenB,.
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Tabla 1: Pardmetros que definen la geometria de la transmisién.

Categoria Parametro Pifion Rueda
Angulo de presion normal an
Pardmetros de disefio de la Médulo normal my
cremallera de corte con la Angulo de heélice B
que se fabrican los Adendo hap
engranajes Dedendo hep
Redondeo del pie del diente Prp1 Prp2
Parametros de disefio Numero de dientes Z 2
de las ruedas dentadas - Ancho de cara ) by b
Coeficiente de desplazamiento del perfil X1 Xy
Posicion de montaje de los engranajes s
Pardmetros de disefio Longitud de los ejes l
de la transmision Distancia entre ejes ay
Diametro de los ejes dgny dgpno

En los subapartados siguientes, y para que la formulacion incluida en este trabajo sea autocontenida, se presentan
las ecuaciones que definen los pardmetros necesarios para el calculo del factor de distribucién longitudinal de la
carga utilizado en la formulacion propuesta por el método C de la horma 1SO 6336.

2.1. Parametros geométricos derivados

En este subapartado se proporcionan las expresiones matemaéticas de los parametros geométricos derivados que
definen la geometria de los engranajes y que segun la formulacién propuesta en el método C de la norma ISO 6336
afectan al calculo del factor de distribucion longitudinal de la carga. Los pardmetros presentados en este
subapartado se calculan a partir de los parametros de entrada mostrados en la Tabla 1. En primer lugar, se define
el angulo de hélice medido en el circulo base 8, como:

By = asin(sin B - cos a,) 2
Por otra parte, el paso transversal de los engranajes en el cilindro de base p,,; se calcula como:

_my-m-tanpy
Ppt = sin B 3

Los diametros de los cilindros de referencia d;, de cabeza d,; y de base d,; de un engranaje helicoidal se definen
como:

_Zi My
di = cosf (42)
doi =di+ 2+ (x;*my + hgp) (4b)

Z; *m, - COS &y,

dh: =
bt cos f3,

(4c)

donde i =1 cuando se trata de los didmetros del pifién, y i = 2 cuando se trata de los didmetros de la rueda.
Finalmente, el &ngulo de presion transversal en condiciones de trabajo a,,; se calcula como:

@, = acos <d1 +d, _tanf, ) ®)
we 2 a,, -tanf

2.2. Analisis tedrico del engrane

En este subapartado se define la relacién de contacto transversal &,, que segln la formulacién propuesta en el
método C de la norma ISO 6336 afecta al calculo del factor de distribucion longitudinal de la carga. Esta relacion
de contacto transversal ¢, se deriva de los parametros de entrada mostrados en la Tabla 1, y de los parametros
geométricos definidos en el subapartado 2.1:

=\/d§1—d§1+\/d22—dlz,z—Z-aW-Sinawt

6
2 ppt ©

a
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Ademas, y aunque segln el método C de la norma ISO 6336 no intervengan en el calculo del factor de distribucion
longitudinal de la carga, también se define el grado de recubrimiento &3 y la relacion total de contacto ¢,

bess - sin

gy =L S0P (72)
My T

&, =& T & (7b)

donde el parametro b, representa el valor efectivo del solape entre los anchos de cara del pifion y de la rueda.

2.3. Analisis de fuerzas en el contacto

En este subapartado se definen las fuerzas que se generan en el contacto entre los dientes de los engranajes y que
seguin el método C de la norma 1SO 6336 afectan al célculo del factor de distribucion longitudinal de la carga. La
fuerza tangencial en el cilindro de referencia F; se calcula como:

Fo=2 L= (®)

Normalmente esta fuerza se penaliza mediante el factor de aplicacion K, y el factor dindmico K;,, obteniendo asi
la carga tangencial relevante a los calculos de contacto F,,, que se define como:

Ep=F - Ki- Ky 9)

Ademas, y aunqgue esta fuerza no se emplea directamente en el calculo del factor de distribucion longitudinal de la
carga segun el método C de la norma ISO 6336, se proporciona la expresion matematica para la fuerza tangencial
en el cilindro de base F,:

_F-tanp

= g (10)

3. Célculo del factor de distribucién longitudinal de la carga segun 1SO 6336

La modelizacién del engrane mediante un modelo de contacto de Winkler es una practica habitual entre las
personas que investigan en transmisiones de engranajes [22]. Este método para el calculo de la distribucién
longitudinal de la carga se basa en el analisis del contacto en el plano de accion, entre una Gnica pareja de dientes
del pifién y de la rueda, tal y como se muestra en la Figura 2a.

bLl bL: bLS bL-J'_bLS__bLG"

Zb/—T’x

Pinon

(@)

d) o0 of of of of

Figura 2: Modelo de contacto de Winkler para el célculo de la distribucion longitudinal de la carga.
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En este plano la distancia entre los flancos de los dientes del pifion y de la rueda viene definida por una funcion
6(z,), como se muestra en la Figura 2b. Bajo estas consideraciones, la aplicacién del modelo de contacto de
Winkler para el calculo de la distribucién longitudinal de la carga se realiza en tres pasos:

= El ancho de cara de los engranajes se divide en un nimero discreto de secciones (o rebanadas, del inglés
slices) de anchura by, tal y como se muestra en la Figura 2c. La separacion entre los flancos de los dientes
en el centro de cada seccidn se define por la distancia §;.

= A continuacion, se establece el modelo de contacto de Winkler, modelizando cada una de las secciones
como un muelle de rigidez ¢,z - by;, tal y como se muestra en la Figura 2d. Cada uno de estos muelles
tiene originalmente asociada una separacion &;. Aqui, ¢,z el valor medio de la rigidez del engrane.

= Finalmente, y utilizando métodos iterativos, se determina la aproximacién entre flancos Ad que garantiza
que F,, = Y F; , donde F; es la fuerza ejercida por cada uno de los muelles, calculada como:

_ A6—6l+51 Si A6+6126l
Fi = ¢y bu { 0 si A§+ 6, < §; (1)
Una vez determinada la fuerza F; ejercida por cada muelle, el factor de distribucion longitudinal de la carga Kz
se calcula como:

max(F;/by;)
Kyp = E /b 12)
En el método C de la norma ISO 6336 se utiliza un procedimiento similar a este para determinar el factor de
distribucion longitudinal de la carga. Sin embargo, para evitar métodos iterativos en el calculo, en la norma 1SO
6336 se toma la hipotesis de que la separacidn entre los flancos de los dientes crece linealmente, tal y como se
muestra en la Figura 3a. En esta figura, la separacion maxima entre flancos viene determina por la distancia Fg,,
conocida como la desalineacion equivalente del engrane.

. s

/
/
|
/
/
/
!
/

(a) (b) (©)
Figura 3: Modelo de contacto de Winkler para el calculo de Kz segln la norma ISO 6336.

En funcién del nivel de aproximacién entre los flancos de los dientes (que depende de los pardmetros del modelo
de contacto) se puede llegar a dos situaciones distintas:

= En la primera situacién, el contacto entre los flancos de los dientes se produce a lo largo de todo el ancho
de cara de los engranajes, de manera que b.,; > b (Figura 3b).

» En lasegunda situacion, el contacto entre los flancos de los dientes s6lo cubre de manera parcial el ancho
de cara de los engranajes, de manera que b.,; < b (Figura 3c).

En el método C de la norma ISO 6336, la relacion b,,; /b se calcula como:

(13)
Fm/b si Fﬁy ' C}/ﬁ

0.5+ i
FBY : C)/ﬁ Fm/b
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Bajo estos preceptos, en el método C de la norma ISO 6336, el factor de distribucion longitudinal de la carga K,z

se calcula como:
2-Fg,C
# Si bcal < b
Kug =N T/ (14)

Fgy " cyp

2-F/b+1 Si beg >b
m

En los subapartados siguientes se detalla el calculo de la desalineacion equivalente Fg, y del valor medio de la
rigidez media del engrane c, 5.
3.1. Célculo de la desalineacion equivalente

La desalineacion equivalente Fg,, se define como el valor absoluto de la suma de las desviaciones de fabricacion
y las deflexiones elasticas, medidas en el plano de accién. Este valor depende de la desalineacién inicial
equivalente Fg, y de la reduccion de la desalineacion del engrane debido al rodaje de la transmision yg:

Fpy = Fgx = ¥p (15)
El desalineamiento inicial equivalente Fg, se calcula como:
F/?x =133B; " fsn1 + fonz (16)

donde fin1 Y fsn2 SON las componentes de la desalineacion equivalente inicial debidas a las deformaciones elésticas
del conjunto formado por el pifién y la rueda (y los ejes que los soportan). Ademas, el factor adimensional B, tiene
en cuenta la existencia de modificaciones en las superficies de contacto del pifidn.

La ISO 6336 propone la ecuacion 16 para el calculo de fg,1 Y fsnz, CUuya notacion ha sido ligeramente modificada
en favor de la coherencia de este trabajo:

4 2

+ 0.3) : (Z—i) 7

donde i = 1 cuando se trata del eje del pifién, i = 2 cuando se trata del eje de la rueda. Ademas, se consideran los
siguientes factores:

Fm N , , l-s di
fsni = b_l_'ku' (B*=03) +Ky; " Ky a7 (dshi)

= Un factor k,, que tiene en cuenta las propiedades elasticas del material de los engranajes y de sus ejes. En
el caso de engranajes y ejes de acero, el valor es k,, = 0.023 (mm - um)/N.

= Unfactor adimensional B* que tiene en cuenta el nimero de engranajes sobre los que se divide la potencia
transmitida entre dos ejes. Si la potencia se transmite entre dos ejes a través de una Unica pareja de
engranajes, entonces B* = 1.

=  Un factor adimensional K;; que tiene en cuenta el incremento de la rigidez del eje por la inclusién del
engranaje sobre él. Cuando los engranajes estan montados entre los apoyos, K,; se calcula como:

, 0.48 si di/dshi > 1.15
Kai = {0.80 si dy/dg; <115 (18)
=  Un factor adimensional K7; que tiene en cuenta la posicién de montaje del engranaje relativa a los apoyos
y a la entrada/salida de potencia del eje. Puede tomar valores distintos en funcion de si la desalineacion
del engrane ocasionada por la flexion del eje y la desalineacion del engrane producida por la torsion del
engranaje se suman o se compensan. La Figura 4 muestra los 4 tipos distintos de configuraciones
contempladas en este trabajo, y los valores de K{, y K{, para cada una de ellas.
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(a) Configuracion 1 (b) Configuracion 2 (c) Configuracion 3 (d) Configuracién 4
2 -2 .5, S V2, S V2,
= | = = | | = | :
i .= | = - | SSE ‘

o :”/_»B_, /\_.><_\'_ = B, Al B _;_>‘B_, A_-,<_\‘,\, [T B,
A, N B, A N B A | B, A, % ,,,,,,,,,,,, B,
Entrada potencia: A, Entrada potencia: A, Entrada potencia: A, Entrada potencia: A,
Salida potencia: B, Salida potencia: A, Salida potencia: B, Salida potencia: A,

K’u =l KV/: =il K'u =7 [\"1: = [\"11 =1 K;: =&l [\:u = K;: =1

Figura 4: Distintas configuraciones de la transmision.

En base a esto y considerando que la potencia se transmite entre los ejes a través de un Gnico par de engranajes, la
ecuacién 17 puede reescribirse como:

1 , s . ,
E+K2i.d_4h Sl K1i=1
l S
1 , s ) ,
fsni = Fn * Kynie " b P K3 .d_‘* si Kiy=—-1yN; <07 (19)
i sh
0.4 , Ls ,
t_F Ks; PN si K{y=-1yN;>0.7
i sh
donde N; se define como:
d?
shi

Resulta interesante poner de manifiesto que en esta formulacion para el cdlculo de la desalineacion equivalente no
se tiene en cuenta el sentido de la hélice de los engranajes cilindricos helicoidales.

3.2. Calculo del valor medio de la rigidez del engrane

En la ISO 6336 se utilizan dos tipos de valor medio de la rigidez del engrane: uno utilizado para los factores de
distribucion transversal de la carga c,, y otro para los factores de distribucion longitudinal de la carga c, ;. Ambos
valores de rigidez estan relacionados segun la expresion:

¢y,p =085 ¢y, (21)

Segun el método C de la norma ISO 6336, la rigidez del engrane utilizada para el célculo de los factores de
distribucion transversal de la carga c,, se define como:

C’

1 (22)
Cra =?-CM-CR-CB ~cosf-(0.75- ¢, + 0.25)

La ecuacion anterior incluye los siguientes factores adimensionales:

= Un factor adimensional C,, que tiene en cuenta las diferencias entre los valores de rigidez tedricos y los
valores medidos experimentalmente. Para engranajes sin alma adelgazada tiene un valor C,; = 0.8.

= Un factor adimensional Cr que tiene en cuenta el efecto de las almas adelgazadas sobre la rigidez del
engrane. Para engranajes sin alma adelgazada tiene un valor C, = 1.

= Un factor adimensional Cy que tiene en cuenta las variaciones en la rigidez del engrane para engranajes
fabricados con rack distinto al normalizado por la ISO 53 [23] (tomado como referencia para los célculos),
y que se define como:
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g (23)
Cp = [1 +05- (1.2 - m—)] [1=0.02-(20° — ;)]

La ecuacién 22 también incluye el valor minimo de la flexibilidad de una pareja de dientes g’ se define como:

q’=C1+C4'X1+C6'x2+C8'x12+C9'x22+(

C2+C5'X1+C3+C7'XZ (24)

27 23

) - cos? B, - cos B

donde los coeficientes C,-C, se presentan en la Tabla 2.

Tabla 2: Coeficientes para el calculo de la flexibilidad de una pareja de dientes (valores en N/(um-mm)).

Gy C; Cs Ca Cs Ce ¢y Cs Co

0.04723 0.15551 0.25791 -0.00635  -0.11654  -0.00193  -0.24188 0.00529 0.00182

3.3. Hipdtesis y limitaciones del método

En este apartado se describen las hipétesis y las limitaciones del método C de la norma ISO 6336 para el célculo
del factor de distribucion longitudinal de la carga.

En la ecuacién 16 utilizada para el célculo de la desalineacion inicial equivalente:

Se considera un factor de correccién de 1.33, que se introduce para compensar la hipotesis de que la
separacion entre los flancos de los dientes de los engranajes, provocada por las deformaciones elésticas
de los engranajes y de los ejes, sigue una linea recta (ver Figura 2a).

El factor de correccion de 1.33 Unicamente se aplica a las deformaciones del pifion y de su eje. Esto se
debe a que se considera que la mayor rigidez del conjunto rueda-eje hace que sus deformaciones sean
maés pequefias y satisfagan, en mayor medida, las hipétesis del célculo.

A medida que la curvatura de la linea de deformacion crece, esta hip6tesis puede llevar a discrepancias
entre la distribucidn de la carga calculada y la real. Esto ocurre cuando la carga transmitida es elevada, o
cuando la relacion b; /d; es grande.

Este método desprecia los efectos de las deformaciones de los engranajes debido a dilataciones térmicas
provocadas por incrementos de temperaturas, asi como las deformaciones provocadas por fuerzas
centrifugas.

En laecuacion 17 (y en la ecuacion 19) utilizada para el calculo de las componentes de la desalineacion equivalente
debidas a las deformaciones elasticas de los elementos de transmision:

Se aplica el principio de superposicion para considerar las deformaciones producidas por la flexion del
eje y la torsion del cuerpo del engranaje.

Para el célculo de la deformacion por flexion del eje se considera una carga puntual aplicada en el centro
del engranaje, y para el calculo de la deformacion por torsion se considera una carga uniformemente
distribuida a lo largo del ancho de cara del engranaje. Se asume que la deformacion que se produce bajo
estas hip6tesis de carga es similar a la que se produce con la distribucion real de la carga. Se considera
que esta hipdtesis de carga es valida para valores bajos de Ky, y pierde validez a medida que el valor de
Ky se incrementa.

Se asume que la configuracién de la transmision es acorde con la mostrada en la Figura 4, y que la
posicién de montaje de los engranajes no se aleja del medio del eje, de manera que 0 < s/l < 0.3.

Se considera que los ejes son de acero y tienen un diametro constante. En el caso de ejes huecos, se
considera que pueden aproximarse satisfactoriamente a ejes solidos.

Las deformaciones debidas a cargas axiales y momentos flectores no se incluyen en esta ecuacion, aunque
pueden ser relevantes en engranajes helicoidales.

Esta ecuacién también incluye una constante empirica obtenida en base a la practica experimental [24].

La ecuacion 22 para el calculo de la rigidez del engrane:

Se basa en la hipo6tesis de que el pifion y la rueda son engranajes externos de acero, y que la conexién
entre el eje y la rueda dentada reparte la carga de manera uniforme en toda la circunferencia (como si la
rueda dentada estuviese mecanizada sobre el propio eje).

En esta ecuacion aparece el término ¢’, que representa la rigidez maxima en el contacto de una pareja de
dientes de engranajes cilindricos rectos. Esta rigidez maxima es aproximadamente igual a la rigidez
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méaxima de una Unica pareja de dientes en contacto, que se asume que ocurre en el limite exterior de la
zona de contacto Unico. Para engranajes helicoidales, este término representa la rigidez maxima normal
a la hélice de un par de dientes, calculada considerando el concepto de engranaje virtual [25].

= En el caso de engranajes helicoidales, se utiliza el término cos 8 para transformar al plano transversal el
valor de ¢’, originalmente calculado en el plano normal.

= Laecuacion para el calculo de ¢’ se considera valida para transmisiones de engranajes donde la relacién
transversal de contacto ¢, = 1.2, con un angulo de hélice 8 < 30° y para cargas especificas F; - K, /b
mayores de 100 N/mm. Esta ecuacién puede acarrear errores de hasta el 10% cuando ¢, < 1.2 y se
deben tomar consideraciones adicionales cuando la carga especifica es inferior a 100 N/mm.

La ecuacion 24, utilizada para calcular el valor minimo de flexibilidad de un par de dientes g’ se derivd, con la
ayuda de una expansion en serie, a partir de un engranaje cilindrico conjugado con un perfil de cremallera basica
estandar segun la norma ISO 53 [23] y asumiendo una carga especifica de 300 N/mm [26]. Esta ecuacién se
puede aplicar siempre que x; = x, y que —0.5 < x; + x, < 2. Cuando la carga especifica estd comprendida entre
100 N/mm y 1600 N/mm, los errores en el célculo de la flexibilidad de la pareja de dientes en contacto estan
comprendidos entre +5% y —8%, respectivamente.

Por altimo, cabe destacar que el Anexo E.4 de lanorma ISO 6336-1 [7] describe el calculo del factor de distribucién
longitudinal de la carga utilizando un modelo de contacto de Winkler, en un procedimiento similar al presentado
en este trabajo y considerando la fuerza tangencial en el cilindro base F,;. En contraste, las ecuaciones de la norma
ISO 6336-1 para el calculo de este factor (ecuaciones 13 y 14) se basan en la fuerza tangencial en el cilindro de
referencia F;. Esto puede generar discrepancias en los resultados si ambos procedimientos se aplican de forma
independiente.

4. Célculo del factor de relacion de contacto segun la norma I1SO 6336

El factor de relacion de contacto Z, considera la influencia del grado de recubrimiento en la capacidad de carga de
la transmision. Segun el método C de la norma 1SO 6336, este factor se puede calcular como:

Z£={ _3 (1—-¢g) si g<1 (25)

5. Célculo numérico de los factores de distribucion de la carga

En este trabajo el factor de distribucion longitudinal de la carga obtenido de la aplicacién del método C de la norma
ISO 6336 se compara con el obtenido a partir de los resultados del andlisis de un modelo de elementos finitos
avanzado de la transmision, que incluye a los cuerpos de los engranajes y a sus ejes. La Figura 5 resume el modelo
de elementos finitos de la transmision utilizado en este trabajo.

Aristas -~
/rlgldas

Eje modelizado
con elementos viga

N;
\ Porcion rigidizada del eje

Un nodo de referencia
por cada arista rigida

Figura 5: Descripcién del modelo de elementos finitos de la transmision.

10



l. 1. Roda-Casanova et al. CNIM XXV

En este modelo el mallado de los cuerpos de los engranajes se realiza como se describe en la referencia [27]. La
base de este mallado es la utilizacion de dos mallas independientes: una malla refinada para las superficies de
contacto de los engranajes, y una malla basta para el resto del cuerpo del engranaje. Ambas mallas se unen a través
de restricciones de movimiento que garantizan la continuidad de los desplazamientos a lo largo de todo el modelo.
La Figura 6 muestra de manera més detallada ambas mallas:

La malla refinada estd compuesta de varias capas de elementos finitos hexaédricos de primer orden
(referencia C3D8I en Abaqus [28]) y se caracteriza por un espesor e (en la figura 6 se muestra solo dos
capas de elementos, en favor de la simplicidad),

La malla basta estd compuesta por elementos finitos hexaédricos de segundo orden (referencia C3D20 en
Abaqus [28]).

Cada una de estas mallas se genera utilizando el método descrito por Argyris [29], en el cual se crea una malla
cuadrilateral plana para varias secciones transversales distribuidas uniformemente a lo largo del ancho del

engranaje. Luego, los nodos en secciones transversales adyacentes se conectan para formar la malla tridimensional.
Es importante destacar que todos los nodos dentro de una misma seccion transversal comparten la misma

coordenada en la direccion z.
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Figura 6: Descripcion del mallado del cuerpo de los engranajes.

La inclusidn de los ejes de los engranajes en el modelo de elementos finitos se realiza como se describe en la
referencia [30]. Para una mayor eficiencia computacional, los ejes de los engranajes se modelizan mediante
elementos finitos de tipo viga. La conexion entre los cuerpos de los engranajes y los ejes se establece a través de
un conjunto de aristas rigidas, que envuelven la parte inferior del cuerpo de los engranajes, y cuyos movimientos
se acoplan a nodos de referencia situados en los elementos viga del eje. Esta configuracion del modelo de
elementos finitos permite considerar tanto la deformacién por flexion de los ejes y como la deformacion por torsion

de los cuerpos de los engranajes.
El contacto entre los dientes del engranaje se modela mediante pares de contacto de tipo superficie-superficie,

asumiendo que el efecto de la friccion es tan pequefio que puede ser despreciado. EI modelo permite activar y
desactivar los pares de contacto, lo que posibilita simular condiciones en las que toda la carga se transmite a través

de una Unica pareja de dientes, incluso en casos donde &, > 2.
El modelo de elementos finitos considera un modelo de material elastico lineal para los engranajes y sus ejes,

asumiendo que las deformaciones son tan pequefias que se pueden estudiar bajo las hipotesis de la teoria de
pequefios desplazamientos. Las condiciones de contorno se aplican en los nodos de los ejes que coinciden con los

apoyos marcados en la Figura 1 (puntos A,, By, 4, Y B,).

El modelo de elementos finitos resultante se analiza mediante un anélisis estatico, en una posicién donde la pareja
de dientes central contacta en el cilindro de referencia. A partir de los resultados del andlisis, el factor de
distribucion longitudinal de carga se calcula de la siguiente manera:

El pifién tiene 5 superficies de contacto, las cuales se denotan como m = {1, 2, ..., 5}. Cada superficie de
contacto estd formada por una malla de n, X n; nodos, donde n, representa el nimero de nodos en la
direccion longitudinal y n; el nimero de nodos en la direccion del perfil. De esta manera, k =
{1, 2, ...,n,} se refiere al nUmero de secciones transversales, e i = {1, 2, ..., n;} corresponde al nimero de

1.

11



Analisis del factor K,z propuesto en la 1SO 6336 y su aplicacion a engranajes cilindricos helicoidales

nodo dentro de la seccién k. Asi, cada nodo en las superficies de contacto tiene una codificacion Unica
{m, k,i}.

2. Para cada nodo {m, k, i} en las superficies de contacto activas del pifidén, se recuperan los vectores que

describen su posicion deformada #™*3 y la fuerza de contacto F™*1, La componente de la fuerza
tangencial en el cilindro base generada por la fuerza de contacto aplicada en dicho nodo se calcula como:

i 2 . S AN o
Fb{zn,k,l} — d_bl ) (F{m,k,z} % F{m,k,l}) -k (26)

donde k es el vector unitario asociado con el eje z.

3. Laintensidad de carga en la seccion transversal k de la superficie de contacto m se calcula como:

n; {mk,i}
wimi — Ziza For @7)
pimk}
donde ht™k} es el ancho equivalente asociado a la seccion transversal k en la superficie de contacto m,
definido como:

pmk) = { b/(n, — 1) si 2<k<mn (28)

b/(2- n, —2) en otro caso

4. A partir de los valores obtenidos de la intensidad de carga W ™k} se define la funcion de intensidad de

carga W™ (z) para cada superficie de contacto m. Esta funcidn se obtiene mediante interpolacidn lineal
entre los valores de intensidad de carga correspondiente a secciones transversales adyacentes.

6. Ejemplos numéricos

Los métodos descritos anteriormente se aplican para analizar el factor de distribucion longitudinal de la carga de
una transmisién de engranajes cuya geometria se describe en la Tabla 3. Los engranajes de esta transmision se
fabrican utilizando una cremallera de corte estandarizada de tipo A, segln la norma 1SO 53 [23].

Tabla 3: Parametros que definen la geometria de la transmisién estudiada.

Categoria Paradmetro Pifién Rueda
Angulo de presién normal, a,, 20°
Pardmetros de disefio de la Médulo normal, m,, 3 mm
cremallera de corte con la Angulo de helice, 8 15°
que se fabrican los Adendo, hgp 1-my
engranajes Dedendo, hsp 1.25-m,
Redondeo del pie del diente, psp; 0.38-m,
, L NUmero de dientes, z; 22 31
Parametros de disefio
de las ruedas dentadas - Ancho de cara, b; _ 32mm
Coeficiente de desplazamiento del perfil, x; 0.0 0.0
Posicion de montaje de los engranajes, s Variable
Parametros de disefio Longitud de los ejes, [ 170 mm
de la transmision Distancia entre ejes, a,, 82.304 mm
Diametro de los ejes, dgp; 35 mm 50 mm

En estos ejemplos numéricos, de los 18 pardmetros que definen la geometria de la transmision, 17 se mantienen
constantes y solo varia la posicion de montaje s. Los casos de estudio presentados en la Tabla 4 se establecen en
funcién de esta variacion, junto con la definicion del angulo de hélice y la configuracion de entrada y salida de
potencia que se observa en la Figura 4.

Tabla 4: Definicion de casos de estudio.
Caso de estudio A B C D E F G H | J K L
s/l 025 025 025 025 025 025 025 0.25 0.00 0.00 0.00 0.00
Sentido de hélice Der. Der. Der. Der. 1lzq. 1lz9. 1lzq. |lzq. Der. Der. lzq. lzq.
Configuracion 1 2 3 4 1 2 3 4 1 2 1 2

En todos los casos de estudio, se considera que los ejes de los engranajes estan simplemente apoyados y que el par
de entrada T; = 200 N-m. Esto genera una fuerza tangencial en el cilindro base de F,; = 62559 N y una
intensidad de carga media de W,,, = 208.5 N/mm.
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La Tabla 5 presenta los resultados analiticos obtenidos mediante la aplicacion del método C de la norma 1SO 6336
a cada caso de estudio. Los aspectos clave de dicha aplicacion son los siguientes:

e Se consideran condiciones de carga cuasi-estaticas en los analisis, por lo que el factor dinamico y de
aplicacion se toman como K, = K, = 1.

e Dado que los resultados analiticos de este estudio se compararan con los obtenidos mediante un analisis
por elementos finitos que considera geometrias de engranaje tedricamente exactas, se asume que Ky, =
1. Por esta misma razén, también se considera que el proceso de rodaje no reduce la desalineacién de los
engranajes (yz = 0 m).

e Dado que la geometria de los engranajes no varia entre los distintos casos de estudio, algunos parametros
permanecen constantes en todos ellos, como la relacion de contacto transversal ¢, el grado de
recubrimiento &g, la relacion de contacto total ¢, la flexibilidad del par de engranajes q" y la rigidez del
engrane cyg.

e En este estudio se consideran engranajes con perfiles de evolvente sin modificaciones, por lo que se toma
B; = 1 en laecuacién 16.

Tabla 5: Definicién de casos de estudio.

Caso A B C D E F G H [ J K L Unidad
£a 1.55 -

85 0.82 -

& 2.37 -

Z; 0.67 ]

q 0.06 pum-mm/N
Cyp 14.76 N/(um-mm)
fenn 1086 10.86 12.07 12.07 10.86 10.86 12.07 12.07 0.87 0.87 0.87 0.87 pm
fan 313 252 252 313 313 252 252 313 044 044 044 044 um
Fgy 1756 16.95 1856 19.17 1756 16.95 1856 19.17 159 159 159 1.59 pm

bea/b 125 128 121 119 125 128 121 119 883 883 883 883 -
Ky 166 164 170 172 166 164 170 172 106 106 106 1.06 -
Kyp- 73 112 110 114 116 112 110 114 116 071 071 071 071 -

En las siguientes secciones se comparan los resultados del factor de carga obtenidos mediante la aplicacién del
método C de la norma ISO 6336 con aquellos obtenidos a partir de un modelo de elementos finitos. Dicho modelo
se ha construido siguiendo las directrices establecidas en las secciones anteriores. Cada geometria de engranaje
cuenta con 806880 nodos y 618200 elementos. Cada superficie de contacto dispone de n; = 160 nodos en la
direccion del perfil y n;, = 320 nodos en la direccién longitudinal. Esta densidad de malla permite que, en cada
seccion transversal del diente, haya varios nodos dentro del &rea de contacto.

En las siguientes secciones, primero se presentan los resultados del analisis de un modelo elementos finitos de la
transmision en el que solo se considera una Unica pareja de dientes en contacto, con el objetivo de evaluar el
desempefio del método C de la norma 1SO 6336 en la prediccion del factor de distribucién longitudinal de la carga.
Posteriormente, se analizan los resultados de un modelo de elementos finitos en el que se consideran varias parejas
de dientes contactando simultdneamente, con el fin de evaluar la combinacién del factor de distribucion
longitudinal de la carga con el factor de relacién de contacto.

6.1. Andlisis del factor de distribucién longitudinal de la carga

En esta seccion se analizan los resultados obtenidos para el factor de distribucion longitudinal de la carga Kyz. En
este caso el modelo de elementos finitos se configura considerando Unicamente el contacto entre una Unica pareja
de dientes de los engranajes, desactivando el contacto entre el resto. De esta manera, y a pesar de que la relacion
de contacto total real de la transmision sea e, > 2, toda la carga se transmite a través de una unica pareja de
dientes.

La Figura 7 muestra la distribucién de carga a lo largo del ancho de la cara de los engranajes para los casos de
estudio A a H, calculada a partir del analisis de elementos finitos de la transmision. Ademas, esta figura presenta
la distribucién de carga obtenida mediante la aplicacion del método C de la norma 1SO 6336 (considerando
Kyp ¥ bear, mostradas en la Tabla 5). A pesar de la simplicidad del método C de la norma 1SO 6336, se observa
que las distribuciones de carga obtenidas presentan un grado aceptable de similitud con las obtenidas a partir del
modelo detallado de elementos finitos.
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(a) Caso A- W, /W, =135 (b) Caso B - W, /W, = 1.34 © Caso C - W, /W, = 1.45 (d) Caso D - W, /W, = 147
400, 400, 400,

~ 40
E —FEM — FEM — FEM —FEM
S — IS0 6336 - — 180 6336 N — 180 6336 e — IS0 6336
z s i e b "
§ 200 200 200
% 1 279.2 N/mm
E
S0 0 0 0
-15 0 15 -15 0 15 -15 0 15 -15 0 15
z (mm) z (mm) z (mm) z (mm)

(e) Caso E - W_ /W, =145 (f) Caso F - W,_ /W, =141 (g) Caso G- W /W, =137 (h) Caso H-W,_ /W, =1.38
400, 400 400 400

—FEM — FEM — FEM ; — FEM

— IS0 6336 Bl — IS0 6336 | S — IS0 6336 | e — IS0 6336

Intensidad carga (N/mm)

200 200 200 e
L 286.6 N/mm
0 0 0 0
-15 0 15 -15 0 15 -15 0 15 -15 0 15
z (mm) z (mm) z (mm) z (mm)

Figura 7: Distribucion longitudinal de la carga para los casos de estudio A-H, considerando un Gnico diente en
contacto.

Los resultados del andlisis del modelo de elementos finitos permiten observar el impacto de la configuracién de
entrada y salida de potencia, asi como del angulo de hélice, sobre la intensidad maxima de carga. En estos casos
de estudio, la méaxima intensidad de carga se produce en el caso D, donde se combina una hélice a derechas con
una configuracion de entrada/salida de potencia de tipo 4 (segin la Figura 4d). Por lo contrario, la minima
intensidad de carga se observa en el caso B, donde se combina una hélice a derechas con una configuracion de
entrada/salida de potencia de tipo 2 (segun la Figura 4b).

Las leyendas de la Figura 7 también incluyen la relacién W, ... /W, calculada a partir del modelo de elementos
finitos, la cual es comparable con el factor Ky obtenido mediante el método C de la norma ISO 6336 e incluido
en la Tabla 5. En todos los casos analizados, los valores del factor Ky, calculados mediante el método C de la
norma ISO 6336 son mayores que los obtenidos con el analisis de elementos finitos, lo que lleva a escenarios
conservadores que tienden a sobrestimar la maxima intensidad de carga.

Si bien el método C de la horma ISO 6336 no considera la direccion del angulo de hélice en el calculo del factor
de distribucién longitudinal de la carga, los resultados muestran que el sentido de la hélice influye en la intensidad
de carga maxima que se produce durante la transmision de potencia. En particular, la mayor diferencia se encuentra
entre los casos de estudio analogos D y H. La diferencia entre la intensidad de carga maxima en estos casos alcanza
un valor de 18.2 N/mm, lo que representa un incremento del 6.3%.

La Figura 8 muestra la distribucién de carga a lo largo del ancho de la cara de los engranajes para los casos de
estudio | a L, en los cuales los engranajes estan ubicados en el medio de los ejes. Se presentan las intensidades de
carga obtenidas tanto a partir del analisis de elementos finitos de la transmision como de la aplicacion del método
C de la norma 1SO 6336. Es importante sefialar que las diferencias en la magnitud de la intensidad de carga en
cada resultado se deben al uso de diferentes definiciones de la carga transmitida en cada caso: F,; para los
resultados del andlisis de elementos finitos y F; para el método C de la norma ISO 6336.

(a)CasoI-W_ /W, =1.10 (b) CasoJ-W,_ /W, =1.10 (c)Caso K -W_/W_=1.10 (d)CasoL-W_ /W_=1.10
400, 400, 400,

E
E
% 229.9 N/mm)| [230.7 N/mm| [229.2 N/mm| 228.6 N/mm)|
%0 200 200} NNt | D0 T e 20
E
e —FEM —FEM —FEM —FEM
8 — IS0 6336 — IS0 6336 — IS0 6336 — IS0 6336
s 0 0 0 0
-15 0 15 -15 0 15 -15 0 15 -15 0 15
z (mm) z (mm) z (mm) z (mm)

Figura 8: Distribucidn longitudinal de la carga para los casos de estudio I-L, considerando un Unico diente en
contacto.

Esta figura muestra que, cuando los engranajes se encuentran ubicados en el centro del tramo entre los rodamientos
(s = 0mm) y solo se considera la deformacién torsional, las diferencias entre la direccion de la hélice y las
configuraciones de entrada/salida de potencia son pequefias.
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6.2. Analisis del factor de distribucion longitudinal de la carga combinado con el factor de relacion de
contacto

En esta seccion se analizan los resultados obtenidos para la combinacion del factor de distribucidn longitudinal de
la carga Ky y el factor de relacion de contacto Z,. Para ello, el modelo de elementos finitos se configura
considerando el contacto simultadneo entre las cinco parejas de dientes incluidas en la geometria del engranaje, de
modo que se tiene en cuenta el reparto de carga entre pares de contacto adyacentes.

La Figura 9 muestra la distribucién de la carga a lo largo del ancho de cara de los engranajes para los casos de
estudio A a H, calculada a partir de los resultados del analisis por elementos finitos de la transmisién. En esta
figura, la distribucién de carga se presenta para los tres pares de dientes que estan en contacto simultaneo en la
transmision del engranaje. Estos resultados permiten observar las diferencias en la distribucion de la carga a lo
largo del ancho de cara de los engranajes, provocadas por los cambios en la configuracién de entrada y salida de
potencia, asi como en el sentido de la hélice, considerando el reparto de carga.

(a) Caso A - W_ /W =102 (b) Caso B -W,_/W_=1.00 (c¢)Caso C-W,_ /W, =1.11 (d)CasoD - W, /W, =1.12
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Figura 9: Distribucién longitudinal de la carga para los casos de estudio A-H, considerando varios dientes en
contacto.

Al igual que cuando se consideré el contacto de un solo diente (ver Figura 7), la intensidad maxima de carga se
produce en el caso de estudio D, donde un &ngulo de hélice a la derecha se combina con una configuracién de
entrada y salida de potencia de tipo 4 (segun la Figura 4d). En cambio, en este analisis, la intensidad minima de
carga se presenta en el caso de estudio C (en lugar del caso B), donde un angulo de hélice a la derecha se combina
con una configuracion de entrada y salida de potencia de tipo 3 (segln la Figura 4c).

En estos resultados, el sentido de la hélice sigue desempefiando un papel importante en la intensidad maxima de
carga. En particular, la diferencia maxima se produce entre los casos de estudio analogos B y F, alcanzando un
valor de 14.8 N/mm, lo que representa un incremento del 7.0% en la intensidad maxima de carga.

Las leyendas de la Figura 9 incluyen la relacion W,/ Wi,, que en este caso es comparable con la combinacion
del factor de distribucion longitudinal de la carga y el factor de relacion de contacto K - Z2,incluido en la Tabla
5. Entodos los casos, los valores de K 4 - 7?2, calculados mediante el método C de la norma 1SO 6336 son mayores
que los obtenidos a partir del andlisis por elementos finitos de la transmisidn, aunque las diferencias entre ambos
métodos son menores que las obtenidas cuando no se considero el factor de relacion de contacto (ver la seccién
anterior).

La integracion de la funcidn de intensidad de carga a lo largo del ancho de cara de los engranajes proporciona la
carga total transmitida a través de cada superficie de contacto. A partir de esto, el reparto de carga entre los dientes
se puede calcular dividiendo la carga transmitida a través del diente central entre la carga total transmitida. Segun
estas definiciones, el valor maximo del factor de reparto de carga es 0.685 y se produce en el caso de estudio C,
mientras que el valor minimo es 0.678 y se presenta en el caso de estudio G. Estos valores concuerdan bien con el
factor de contacto z?2 calculado mediante el método C de la norma ISO 6336.

Finalmente, la Figura 10 muestra la distribucién de carga a lo largo del ancho de cara de los engranajes para los
casos de estudio | a L, calculada a partir de los resultados del analisis por elementos finitos de la transmisién,
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considerando el contacto simultaneo entre los dientes del engranaje. En esta figura, la distribucién de carga se
representa para los tres pares de dientes que estan en contacto simultaneo en la transmision.

(a) Caso I-W_ /W, =0.76 (b) Caso J - W,_/W,=0.77 (c) Caso K - W, /W, =0.76 (d)CasoL -W,_, /W, =0.76
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=
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Figura 10: Distribucién longitudinal de la carga para los casos de estudio I-L, considerando varios dientes en
contacto.

Al igual que cuando en el modelo de elementos finitos solo se consider6 el contacto de un par de dientes, esta
figura muestra que cuando los engranajes estan ubicados en el medio de los ejes (s = 0 mm), las diferencias
producidas por los cambios en el sentido de la hélice y en la configuracién de entrada y salida de potencia son
pequerias.

En estos casos, la relacion W, /W,,,que puede comparase con los valores Ky - Z2, mostrados en la Tabla 5,
indica que el método C de la norma ISO 6336 puede subestimar la intensidad maxima de carga que se produce en
el contacto entre los dientes del engranaje, lo que podria comprometer la integridad de la transmision.

7. Conclusiones

Este estudio evalla la precisién del método C de la norma ISO 6336 para el calculo del factor de distribucion
longitudinal de la carga en engranajes helicoidales, comparando sus resultados con los obtenidos a partir de un
modelo avanzado de elementos finitos (FEM). El enfoque basado en FEM incorpora un sistema completo de
engranaje-eje-soporte, lo que permite considerar de manera méas precisa las deformaciones elésticas y la
distribucion de la carga. El andlisis incluye maltiples casos de estudio con distintos &ngulos de hélice y
configuraciones de entrada y salida de potencia para evaluar su impacto en la distribucion de la carga.

Los resultados indican que, si bien la norma 1SO 6336 proporciona un método computacionalmente eficiente para
estimar el factor de distribucién longitudinal de la carga, sus simplificaciones pueden llevar a resultados no
conservadores en algunos casos. No obstante, en la gran mayoria de los casos analizados, la norma tiende a
sobrestimar dicho factor. A pesar de sus limitaciones, el método sigue siendo Util para estimaciones rapidas,
especialmente en etapas preliminares de disefio.

El estudio también resalta la influencia significativa de la direccion del angulo de hélice y la configuracion de
entrada y salida de potencia en los factores de distribucién de carga, aspectos que no se consideran explicitamente
en lanorma ISO 6336. Cuando los engranajes se encuentran ubicados en el centro del tramo de soporte del eje, las
diferencias entre configuraciones y &ngulos de hélice se reducen, lo que sugiere que las suposiciones de la norma
pueden ser mas validas en estas condiciones.

La comparacién con los resultados obtenidos mediante FEM demuestran que el modelado numérico proporciona
una evolucion mas precisa del comportamiento de carga en engranajes helicoidales, capturando con mayor detalle
la distribucion de la carga a lo largo del ancho de la cara del engranaje. El analisis FEM confirma que, aunque la
norma ISO 6336 ofrece un enfoque practico, no siempre garantiza estimaciones conservadoras, por lo que en
aplicaciones criticas se recomienda el uso de métodos numéricos avanzados.

Para mejorar la norma, futuras actualizaciones podrian incorporar los efectos del angulo de hélice y la
configuracién de transmision en el célculo del factor de distribucidn longitudinal de la carga. Ademas, seria
beneficioso perfeccionar la metodologia para mejorar su precision sin aumentar significativamente la complejidad
computacional, lo que permitiria su aplicacion en contextos de ingenieria que requieran tanto eficiencia como
fiabilidad.
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