EDUCACION

TECNOLOGICO
NACIONAL DE MEXICO

Tecnolégico Nacional de México

Centro Nacional de Investigacion
y Desarrollo Tecnolégico

Tesis de Maestria

Disefo de una transmision de accionamiento
eléctrico en ruedas para aplicaciones en
vehiculos eléctricos tipo FSAE

presentada por
Ing. Melchor Alejandro Camacho Guevara

como requisito para la obtencion del grado de
Maestro en Ciencias en Ingenieria
Mecatrdénica

Director de tesis
Dr. Erik Rosado Tamariz

Codirector de tesis
Dr. Rafael Campos Amezcua

Cuernavaca, Morelos, México. Diciembre de 2025.

cenidet

Centro Nacional de Investigacion
y Desarrollo Tecnolégico



Educacion oo

Secretaria de Educacién Pdblica i

Centro Nacional de Investigacién y Desarrollo tecnolégico
Subdireccién Académica

Cuernavaca Mor, pEZials\ISaaloIg=Trepis
Oficio No. SAC/273/2025
Asunto: Autorizacion de impresién de tesis

MELCHOR ALEJANDRO CAMACHO GUEVARA
CANDIDATO AL GRADO DE MAESTRO EN CIENCIAS
EN INGENIERIA MECATRONICA

PRESENTE

Por este conducto, tengo el agrado de comunicarle que el Comité Tutorial asignado a su trabajo de tesis titulado
“Disefio de una transmision de accionamiento eléctrico en ruedas para aplicaciones en vehiculos eléctricos tipo
FSAE", ha informado a esta Subdireccidon Académica, que estan de acuerdo con el trabajo presentado. Por lo anterior,
se le autoriza a que proceda con la impresion definitiva de su trabajo de tesis.

Esperando que el logro del mismo sea acorde con sus aspiraciones profesionales, reciba un cordial saludo.

ATENTAMENTE e

Excelencia en Educacién Tecnolégica® : @3\. EDUCACION oo |
“Conacimiento y Tecnologia al Servicio de México” B i T T ’
ol i

| CENTRO NACIONAL DE INVE
Y DESARROLLO TECNOL

']
5
i
§
H
|
!

GA ZARAGOZA [ “UEPIRECCION acapsmica |

CARLOS
susmmscyx ACADEMICO

/

’ /
c.c.p. Departamento de Ingenieria Mecatrénica
Departamento de Servicios Escolares

CMAZ/Imz

008 kay,
u

Interior Internado Palmira S/N, Col. Palmira, cenidet .4.

C. P. 62490, Cuernavaca, Morelos Tel, 01 (777) 3627770, ext. 4104, -ooweici 5 g S

2 025 e-mail: acad_cenidet@tecnm.mx tecnm.mx | cenidet.tecnm.mx e
Afo de

La Mujer

Indigena

- e




Educacion L

Secretaria de Educacién Piblica

Centro Nacional de Investigacién y Desarrollo tecnoldgico
Coordinacién de Ingenieria Mecatrénica

Cuernavaca, Mor., 24 de noviembre /2025
OFICIO No. MKT/061/2025

Asunto: Aceptacién de documento de tesis

CENIDET-AC-004-M14-OFICIO

DR. CARLOS MANUEL ASTORGA ZARAGOZA
SUBDIRECTOR ACADEMICO

PRESENTE

Por este conducto, los integrantes de Comité Tutorial del C. Melchor Algjandro Camacho Guevara con nimero de control
M23CE151, de la Maestria en Ciencias en Ingenieria Mecatrénica, le informamos que hemos revisado el trabajo de tesis de
grado titulado “Disefio de una transmisién de accionamiento eléctrico en ruedas para aplicaciones en
vehiculos eléctricos tipo FSAE" y hemos encontrado que se han atendido todas las observaciones que se le indicaron,
por lo que hemos acordado aceptar el documento de tesis y le solicitamos la autorizacigerde impresion definitiva.

—

4

_
;f’-F/ / i

Dr. Eril{ETRﬁsado Tamariz Dr. Rafael Campgs Amezcua
Director de tesis Codirettor detesis

Z W

] A —

| —

Dr. Jafnie] Garcfa Morales Dr. Arturo Abundez Pllego
" Revisor 1 * Revisor 2

C.c.p.  Depto. Servicios Escolares.
Expediente / Estudiante
Iniciales ERT/mrsr

RV gy
*,

swrin & " 2,
& , L i .
Interior Internado Palmira S/N, Col. Palmira, cenidet 5",4* 5., e 1007
C. P. 62490, Cuernavaca Morelos Tel, 01 (777) 3627770, ext. 1421, T i e 3, 4"» 5l _ raliico
2\0%5 e-mail: coord. mecatronica@tecnm.mx | cenidet.tecnm.mx e 0 g
AND 02
La Mujer

Indigena



A mi abuela Gloria, a quien alguna vez le hubiera
gustado que fuese abogado. Tal vez ser ingeniero y
maestro también la hubiera podido hacer sentir feliz.

A mi padre, Melchor, por ensefiarme a hacer las cosas
pese a estar aterrado.

A mi madre, Claudia, por volver a abrazarme con mas
fuerza cada vez que te apartaba de mi.

A mi hermana, Daniela, por ser mi orgullo y alegria.




Agradecimientos

Agradezco al Consejo Nacional de Humanidades, Ciencias y Tecnologias (CONAHCYT)
por haberme brindado el apoyo econdmico para desarrollar este trabajo de tesis mediante su
programa de becas. De esta manera, me fue posible continuar con mi formacion académica
y personal.

Al Centro Nacional de Investigacion y Desarrollo Tecnologico (CENIDET) por abrirme sus
puertas y darme la oportunidad de cursar la Maestria en Ciencias en Ingenieria Mecatronica.

A mi padre y a mi madre por su amor incondicional. Por todas sus ensefianzas, carifio, apoyo
econdmico y emocional, consejos y compafiia. Asimismo, por ser el barco que impida que
me hunda.

A mi hermana, por ser la mejor hermana mayor que cualquier hermanito podria pedir. Por su
amor, apoyo, hermandad e inspiracion.

A Itan Morales, por cada domingo de rodada que me permitieron seguir disfrutando la vida
y desconectarme por un momento de mis preocupaciones.

A mi director de tesis, Dr. Erik Rosado Tamariz, por su tiempo, paciencia, amistad,
comprension y disposicidn para la realizacion de este proyecto. Ademas, le agradezco por
recordarme que la Unica persona que decide mi valor soy yo mismo.

A mi codirector de tesis, Dr. Rafael Campos Amezcua, por compartir su conocimiento
conmigo, amistad y tiempo, que fueron de gran valor para seguir creciendo académicamente.

A mis revisores, Dr. Arturo Ablndez Pliego y Dr. Jarniel Garcia Morales, por sus
comentarios, retroalimentacidn y aportaciones para la mejora de este trabajo.

A mis amigos y compafieros, Oscar Cirilo, Rene Davila, Jefferson Martinez, Darim
Hernandez, Brisa Rosales, Emmanuel Sanchez, Hugo Andrés, David Paez, Daniel Ortiz,
Dalia Sénchez, Eder Ricoy, Sergio Elizalde, Maria Ramirez, Fernando Rosas, José Carrasco,
Fernanda De Jesus y Rocio Ponciano por su amistad, compafiia y momentos juntos.

Finalmente, agradezco a Dios por darme la vida y concederme la oportunidad diaria de ser
una mejor version de mi.




Resumen

En este estudio se realizé el disefio de un sistema de transmision de accionamiento eléctrico
para aplicaciones en vehiculos eléctricos tipo formula SAE que utilizan motores en ruedas
(IWM, por sus siglas en inglés). El objetivo de este trabajo se baso en reducir la masa, mejorar
la relacion de transmision e incrementar la eficiencia del vehiculo.

La metodologia desarrollada en este trabajo inicid con la especificacion de las caracteristicas
de disefio del vehiculo, tales como su velocidad, aceleracion y masa total. A partir de estos
parametros, se calcularon la potencia y el torque requeridos. Con base en estos valores, se
definié un sistema de traccion en las cuatro ruedas mediante una transmision que emplea
engranes planetarios de dientes rectos.

Posteriormente, se procedié al disefio y modelado geométrico CAD 3D de los componentes
del sistema de transmision IWM utilizando el software SolidWorks. A continuacion, se
realizaron analisis numéricos para evaluar el comportamiento del sistema de engranajes.
Dentro de estas evaluaciones, se llevd a cabo un andlisis cinematico para determinar el tipo
de configuracién mecanica del tren planetario.

Asimismo, se efectuaron simulaciones de desempefio del vehiculo en pista para predecir su
comportamiento dindmico. Finalmente, se desarrollaron analisis estructurales y de fatiga para
verificar la resistencia de los engranes, asi como su vida. Los resultados abrieron paso a una
optimizacion topoldgica enfocada a reducir su masa sin comprometer su integridad
estructural.

El resultado obtenido consiste en un sistema de transmision tipo IWM para aplicaciones en
vehiculos eléctricos de Férmula SAE con una masa no suspendida aproximada de 7.38 kg
por rueda, de la cual 882.6 g corresponden a la masa de los engranes. El tipo de traccion es
en las cuatro ruedas (AWD, por sus siglas en inglés). Ademas, este cumple con las exigencias
en pistay el reglamento oficial de la competencia. Asimismo, el disefio propuesto del sistema
de transmision permite reducir la velocidad e incrementar el torque del motor conforme a
una relacién de transmision de 4.9:1. Finalmente, se present6 una maqueta virtual en la que
se especifican detalladamente cada uno de sus componentes.
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Abstract

In this study, an electric drive transmission system was designed for applications in Formula
SAE-type electric vehicles using In-Wheel Motors (IWM). The objective of this work was
to reduce mass, improve the transmission ratio, and increase vehicle efficiency.

The methodology developed in this study started with the specification of the vehicle's design
features, such as its speed, acceleration, and total mass. From these parameters, the required
power and torque were calculated. Based on these parameters, an all-wheel drive system with
planetary spur gear transmissions was defined.

Subsequently, the IWM transmission system components were designed and modeled in 3D
CAD using SolidWorks. Then, numerical analyses were executed to evaluate the
performance of the gears. These evaluations included a kinematic analysis to determine the
mechanical configuration of the planetary gear train.

In addition, vehicle performance simulations on given racetracks were conducted to predict
their dynamic behavior. Finally, structural and fatigue analyses were performed to verify the
strength and life of the gears. The results led to a topology optimization focused on reducing
the gear mass without compromising its structural integrity.

The result is an IWM transmission system for applications in Formula SAE electric vehicles
with an approximate unsprung mass of 7.38 kg per wheel, where 882.6 g corresponds to the
gear mass. The drivetrain type is an All-Wheel Drive (AWD) system. Furthermore, it
complies with racetrack requirements and the official competition regulations. Additionally,
the proposed transmission system design enables us to reduce the motor's speed and increase
its torque in accordance with a transmission ratio of 4.9:1. Finally, a virtual model of the
system is presented, detailing each of its components.
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Capitulo
1

Introduccion

El aumento de la poblacién mundial ha generado una mayor demanda de combustibles fésiles
para satisfacer las crecientes necesidades energéticas del desarrollo social y econémico. Esto
ha conllevado numerosos problemas como la contaminacion y el calentamiento global. Dado
que se espera un incremento adicional en la demanda de energia, se pronostica un
agravamiento de las afectaciones ambientales [1]. En este contexto, el sector del transporte
representa uno de los principales consumidores de combustibles fosiles, contribuyendo
significativamente a las emisiones de gases de efecto invernadero, cuyo fenémeno es el
principal impulsor del cambio climatico [2]. Por lo tanto, en los Gltimos afios ha cobrado gran
importancia el desarrollo de estrategias para mitigar esta afectacion ambiental.

En consecuencia, la electrificacion ha surgido como una alternativa en el ambito del
transporte, lo que ha originado el estudio y desarrollo de vehiculos eléctricos e hibridos como
sustitutos de los convencionales con motores de combustion interna. Asimismo, la creciente
conciencia global sobre el impacto negativo de los vehiculos de combustion interna esta
incentivando a los consumidores a optar por modelos eléctricos [3]. Por ello, los vehiculos
eléctricos han adquirido una notable relevancia en la industria automotriz, con una demanda
en constante aumento [4].

Este interés por los vehiculos eléctricos se ha extendido hasta las competencias Formula SAE
de vehiculos monoplaza, organizadas por la Sociedad de Ingenieros Automotrices (SAE, por
sus siglas en inglés). En estas competencias se ha observado una migracion significativa de
los vehiculos con motor de combustion interna hacia el desarrollo de prototipos
completamente eléctricos [5], en los cuales el disefio del sistema de transmisién constituye
un desafio.
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En este contexto, se propuso una metodologia para el disefio de un sistema de transmision
con una configuracion que emplea “motores en rueda” (IWM, por sus siglas en inglés) para
aplicaciones en vehiculos eléctricos de Formula SAE. Dicho sistema de transmision es capaz
de proporcionar la potencia y el torque requeridos para que el vehiculo cumpla con el
comportamiento deseado en pista en términos de desempefio (tiempo de vuelta) y eficiencia.
Ademas, el disefio se enfoco en reducir significativamente la masa del sistema y mejorar la
relacion de transmision. Asimismo, el trabajo realizado en este estudio considera las
limitaciones del reglamento oficial de la competencia.

1.1. Estado del arte

Con base en la revision de la literatura cientifica, el estado del arte se dividi6 en las siguientes
dos secciones. Asi, es mas factible comprender la estructura de un vehiculo eléctrico
convencional y cdmo este se adapta a las necesidades de un vehiculo Férmula SAE.

1.1.1. Sistemas de transmision en vehiculos eléctricos con IWM y sus caracteristicas

Esta primera seccidn se enfocé en la identificacion de las principales caracteristicas de los
sistemas de transmision para vehiculos eléctricos (EV, por sus siglas en inglés) que emplean
motores en rueda (IWM), tales como sus componentes. Asimismo, se sefialan las ventajas y
desventajas que presentan este tipo de vehiculos en comparacion con los convencionales de
combustion interna y otros vehiculos eléctricos con una estructura diferente a la del IWM.

Un vehiculo eléctrico IWM de cuatro ruedas contribuye a reducir la dependencia de los
combustibles fdsiles y mejora la eficiencia de la transmision de potencia. Ademas, sus
componentes esenciales son el paquete o paquetes de baterias (1), el convertidor de potencia
(2), los controladores de los motores (3), los motores eléctricos (4) y las transmisiones
mecénicas (5) [6]. Dichos componentes se ilustran en el esquema de la Figura 1.1.

(1)
Battery

Controller (4)

A4

Electric 3) Power (2) 3 Electric
motor converter motor

M echanical
transmission
Mechanical
transmission

Battery
Coupling(5) (1)

Figura 1.1. Esquema del sistema de transmisién de potencia [6].

En los sistemas de transmision en vehiculos existen numerosas diferencias entre los motores
de combustion interna (ICE, por sus siglas en inglés) y los eléctricos. Una de estas notables
diferencias es que los ICE no pueden generar un torque alto a bajas revoluciones, lo que
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dificulta el control de la aceleracion, la velocidad y la desaceleracion al momento del
arranque para garantizar una conduccion mas segura. Por el contrario, los motores eléctricos
pueden arrancar desde el reposo y desarrollar un torque elevado a bajas velocidades. Ambos
comportamientos se muestran de manera ilustrativa en la grafica comparativa de la Figura
1.2. En esta, el ICE es representado por la curva roja, mientras que el motor eléctrico por la
curva verde. De este modo, se muestra el contraste de la disponibilidad del torque a bajas
revoluciones entre ambos motores.

g
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Torque Cutve
= Electric Mator
= )
=
>
=4
S
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z '.' Combustion Engine
|
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Figura 1.2. Grafica comparativa de la relacion torque-velocidad angular entre los motores de combustién interna y los
eléctricos [7].

Asimismo, algunas ventajas de los motores eléctricos son su tamafio reducido, su simplicidad
estructural y su torque maximo, que es superior al de los de combustion interna. No obstante,
los EV requieren una relacion de transmision aproximadamente seis veces mayor que la de
un vehiculo convencional para ofrecer un buen rendimiento y una alta eficiencia [7].

El IWM impulsa las ruedas sin necesidad de una transmision mecanica, ya que colocar el
motor en el eje de estas permite que la velocidad y el torque se transmitan directamente. De
esta manera, se obtienen numerosos beneficios como una mayor disponibilidad de espacio
para los pasajeros y las baterias, reduccion del peso del vehiculo, una estructura mas simple
y una mayor flexibilidad de control a través de la propulsién independiente de las ruedas
debido a la ausencia de una conexion mecanica entre ellas.

Sin embargo, el sistema IWM presenta un inconveniente significativo: el aumento de la masa
no suspendida debido a la integracion del motor en la rueda. Esto se traduce en una
conduccion menos segura y mas incomoda para el piloto. Ademas, dado que el motor debe
transferir una cantidad equivalente de potencia a una velocidad de funcionamiento mucho
menor, se requiere un disefio de mayor tamafio y complejidad. Por esta razon, este sistema
no se ha implementado en vehiculos eléctricos o hibridos de produccion masiva, por lo que
se requiere mayor investigacion para superar este desafio [3].

En la investigacion realizada por De Carlo y Mantriota [8], determinaron que la eficiencia
del motor eléctrico (EM, por sus siglas en inglés) disminuye en condiciones donde se requiere
alto torque y baja velocidad, o donde ambos valores varian rapidamente. Por ello, los autores
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proponen como solucion el uso de un tren de engranajes planetarios o epicicloidales con el
objetivo de aumentar la eficiencia energética del EV. De igual forma, se menciona que una
caja de esta clase de engranajes consta de un engrane solar, un engrane anillo, engranes
planeta y un porta-satélites o “carrier”, en la que usualmente este Gltimo es la salida del
sistema. Por el contrario, el engrane sol es la entrada y el engrane anillo es el elemento fijo.

1.1.2. Sistemas de transmision aplicados a vehiculos eléctricos tipo Formula SAE

En esta segunda division se presentan los diferentes procedimientos, metodologias y
resultados reportados en la literatura sobre el disefio de sistemas de transmision IWM para
vehiculos eléctricos tipo Formula SAE (FSAE). Dentro de esta revision se abordan puntos
importantes como los tipos de motores y sus caracteristicas, los tipos de transmision, el
dimensionamiento de los engranes y los materiales seleccionados para los componentes
mecénicos del sistema.

Daled y Schoenaers [9] presentaron el disefio de una transmisién mecanica ligera para un
vehiculo Formula SAE eléctrico con traccion trasera. Los autores tomaron como punto de
partida una transmision inicial con el objetivo de optimizarla. Establecieron que el disefio del
motor, el par motor (torque), la velocidad maxima y la relacion de transmisién proporcionan
la base para determinar el tipo de transmision mas adecuado.

Tras evaluar distintos conceptos de transmision (una etapa de engranes rectos, una correa
dentada y un sistema de engranajes planetarios), considerando criterios como la masa, el
volumen y la eficiencia, los autores concluyeron que un tren de engranajes planetarios es la
opcidén mas adecuada. Esto se debe principalmente a su estructura de montaje compacta y
liviana, dando lugar a un vehiculo mas ligero. En la Figura 1.3 se muestra una comparacion
visual de las diferentes configuraciones de transmision analizadas.

Figura 1.3. Diferentes conceptos de transmision, de izquierda a derecha: engranajes planetarios, etapa de engranes
rectos y correa dentada [9].

Por otra parte, Daled y Schoenaers [9] seleccionaron el motor “Emrax 2077, ya que
establecieron que para obtener una transmision ligera es fundamental disponer de un motor
con una elevada relacién masa-torque, cuya caracteristica es propia del modelo seleccionado.
Asimismo, determinaron que el engrane sol seria la entrada, la corona el elemento fijo o
estacionario y el porta-satélites la salida del sistema. La relacion de transmision definida es
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de 3.52. De igual modo, explicaron el método para calcular el nimero de dientes de los tres
tipos de engrane, resultando en 40 dientes para el engrane sol, 29 para cada engrane planeta
y 101 para el engrane anillo.

En torno a los materiales, eligieron la aleacion de acero 16MnCr5 para los engranes por
motivos econdmicos, asi como el aluminio 7075-T6 para el porta-satélites con el fin de lograr
que este elemento fuera lo més ligero posible. Por Gltimo, optaron por el uso de rodamientos
de agujas. Su resultado fue un tren de engranajes epicicloidales con una masa de 2.2 kg por
transmision, correspondiente a cada rueda trasera del vehiculo. En la Figura 1.4 se muestra
el engranaje manufacturado en este trabajo.

Figura 1.4. Engranes producidos por Daled y Schoenaers [9].

Bakshi et al. [10] presentaron una metodologia de disefio de un tren de engranajes planetarios
para un vehiculo tipo FSAE eléctrico con la finalidad de ser compacto, ligero,
econdmicamente viable y capaz de funcionar a altas velocidades. De igual manera, llevaron
a cabo la seleccion del tipo de engranaje, los rodamientos y los materiales asignados a los
componentes mecanicos. Adicionalmente, desarrollaron el disefio de la carcasa y del porta-
satelites. El trabajo también definio la lubricacion del tren de engranajes.

En cuanto a algunas caracteristicas del sistema de transmision, los autores establecieron que
el arreglo de engranajes planetarios mantiene los motores concéntricos con respecto al eje de
la rueda. Esto proporciona un empaquetado mas eficiente de los componentes. Sin embargo,
resaltaron que la disposicion planetaria solo se puede utilizar para engranajes con una
relacién de reduccion de 3:1 o mayor.

En este articulo [10] se consideraron tres posibles configuraciones para el tren de engranajes,
las cuales otorgan diferentes relaciones de transmisién para reducir la velocidad del motor.
La configuracién con el engrane anillo fijo es la que permite una relacion de reduccién
maxima, por lo que los autores la eligieron. La seleccidn de esta configuracion se justifico en
la medida en que se pretendié optimizar la caja de engranajes planetarios en relacion a la
reduccion de masa y volumen. Ademas, proporciona la reduccion requerida manteniendo el
tamafo mas pequefio posible, ya que la relacion del nimero de dientes del engrane anillo y
el nimero de dientes del engrane sol es menor que en las otras configuraciones. Por lo tanto,
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la configuracion seleccionada es la que dispone al engrane sol como la entrada, al porta-
satelites como la salida y la corona como el elemento fijo.

Por su parte, los autores recomendaron el uso de engranes rectos hechos de aleacion de acero
grado EN 353 cementado debido a su viabilidad econdémica y facil disponibilidad comercial.
De igual manera, seleccionaron la aleacion de aluminio 6061-T6 como material para la
carcasa por su accesibilidad en el mercado y al ser considerablemente mas ligera que
cualquier aleacion de acero. El material seleccionado para la manufactura del porta-satélites
y los ejes es la aleacién de acero EN 36.

Al emplearse engranes rectos, los autores sugirieron usar rodamientos de bolas o de rodillos
cilindricos, teniendo estos Ultimos como ventaja adicional ser méas ligeros. Asimismo,
sefialaron que debe utilizarse un lubricante de presidn extrema (EP, por sus siglas en inglés)
o preferiblemente aceites con alta viscosidad. Finalmente, concluyeron que la masa prevista
de su caja de transmision es de 7 kg. En la siguiente figura se muestra de forma ilustrativa el
modelo geométrico CAD 3D del ensamblaje final del tren de engranajes propuesto por los
autores [10].

Figura 1.5. Modelo CAD 3D del tren de engranes disefiado por Bakshi et al. [10].

Korobkov y Ufimtseva [11] establecieron que, para poder determinar las caracteristicas
electromagnéticas del motor de un vehiculo eléctrico de férmula estudiantil, es necesario
realizar el célculo de la potencia requerida. Esto se desarroll6 considerando las caracteristicas
del vehiculo base, como su masa total, velocidad maxima y aceleracion. También
establecieron que otro factor importante al momento de elegir el motor es el valor del torque
maximo, ya que de este parametro dependen las caracteristicas dinamicas del vehiculo.

En consecuencia, los autores compararon los motores eléctricos mas utilizados en el
desarrollo de prototipos de férmula estudiantil, cuyas potencias varian hasta 80 kW. Segun
el andlisis mostrado en la Figura 1.6, determinaron que el motor eléctrico “Emrax 207”
cuenta con las mejores caracteristicas para un vehiculo FSAE en funcién de su relacion de
masa-potencia (kW/kg), relacién masa-torque (Nm/kg) y coste (USD/1000). Dicho motor es
de tipo sincrono de corriente alterna de imanes permanentes.
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Figura 1.6. Analisis de motores eléctricos realizado por Korobkov y Ufimtseva [11].

Hu et al. [12] establecieron que un motor en rueda (IWM) compacto y ligero es un
componente clave para un sistema de traccion eléctrica en las cuatro ruedas. Por ello,
consideraron que un motor sincrono de imanes permanentes (PMSM, por sus siglas en inglés)
es la opcion mas adecuada por su alta densidad de torque, alta eficiencia y alto grado de
libertad de disefio. Ademas, mencionaron que el torque maximo del motor se aprovecha en
mayor medida en el evento de aceleracién, donde el vehiculo detenido acelera hasta recorrer
una recta de 75 metros. Un trabajo que expresé cémo calcular la aceleracion en el ambito de
las competencias es el de Carraro et al. [13].

En el trabajo de Hu et al. [12], se desarroll6 un motor PMSM con una alta densidad de
potencia para un EV de Férmula SAE. Este acciona la rueda mediante un reductor de
engranajes planetarios. Sin embargo, no se realiz6 un disefio del sistema de transmisién ni
pruebas experimentales posteriores a la manufactura del motor. En la siguiente figura, se
muestra el ensamblaje del motor propuesto integrado a la rueda.

Figura 1.7. Ensamblaje del motor propuesto por Hu et al. [12] montado en el eje de la rueda.

En este mismo contexto, Cezayirlioglu y Biiyiik [14] determinaron que un PMSM es la mejor
opcidn para aplicaciones en vehiculos de tipo FSAE eléctricos debido a su destacable
eficiencia de alrededor del 95%. De manera similar, optaron por una transmision de
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engranajes planetarios. De este modo se logra reducir la velocidad de rotacion del motor
eléctrico, ya que este puede alcanzar valores excesivos, provocando que la rueda patine y
genere una fuerza de traccion indeseada. A continuacion, en la Figura 1.8 se presenta el
ensamble del tren de engranajes, la mangueta y el motor propuestos por los autores.

Figura 1.8. Ensamblaje del sistema IWM propuesto por Cezayirlioglu y Buyik [14].

White et al. [15] desarrollaron una metodologia para configurar un sistema de accionamiento
eléctrico de un vehiculo Férmula estudiantil. Dentro de este marco, la transmision fue
disefiada en torno a componentes disponibles en el mercado de bajo costo. Esto, con la
intencion de permitir una mayor migracion a los vehiculos eléctricos tipo FSAE con un
presupuesto mas limitado.

Los autores sefialaron que los motores apropiados para vehiculos de esta indole deben ser
compactos, ligeros, con alto torque (para reducir la necesidad de una transmision grande) y
una alta potencia. Debido a esto y a sus especificaciones técnicas de operacién, seleccionaron
el motor eléctrico “AMK DD5-14".

En relacion con la transmision, identificaron una Unica etapa planetaria junto con una
reduccion inicial como el arreglo mas adecuado. Esto se logré tras una evaluacion entre
distintas configuraciones en funcion de complejidad, costo, eficiencia, confiabilidad, masa y
tamafio. La doble etapa propuesta se debié a que un tren de engranajes planetarios solo
permite alcanzar una relacion de transmision minima de 3 y maxima de 10. En este caso, los
autores requirieron una reduccion de 14.82, por lo que fue imprescindible implementar dos
etapas. Por esto, los autores concluyeron que los trenes tipo planetarios compuestos o de
doble etapa planetaria resultan demasiado costosos y complejos para esta aplicacion.

En cuanto al material, los autores seleccionaron el EN 36 para los engranes debido a su
accesibilidad comercial. En la Figura 1.9 se muestra de manera ilustrativa el modelo
geométrico CAD 3D propuesto por los autores para el disefio final de su transmision.
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Figura 1.9. Disefio final de la transmision desarrollada por White et al. [15].

Por otro lado, en la Figura 1.10 se muestra el ensamblaje CAD 3D del sistema de transmision
IWM propuesto por los mismos autores. Cabe resaltar que dicha ilustracion resulta de gran
apoyo visual para comprender mejor la instalacion y union de todos los componentes que
conforman un sistema IWM para un vehiculo eléctrico de FSAE.

Figura 1.10. Vista isométrica con corte del sistema de transmisidon IWM propuesto por White et al. [15].

Patel et al. [16] sefialaron que los arreglos convencionales de transmisiones reductoras de
una o dos etapas son voluminosos y antieconomicos para usarse en vehiculos de FSAE
debido a sus bajas relaciones de masa-potencia y altas relaciones de masa-volumen. Por
consiguiente, propusieron el uso de una caja de engranajes planetarios, ya que provee un
mejor equilibrio entre masa y potencia transmitida. Ademas, es mas compacta y es capaz de
otorgar altas relaciones de transmisién a partir de su configuracion mecanica. Esto ultimo se
logra mediante dos tipos de arreglo: estrella y planetaria.

La configuracién mecéanica depende de qué componente es el conductor, el conducido y el
fijo. Para el trabajo de Patel et al. [16], la configuracidn de tipo planetaria resulté ser la mejor
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opcidn para alcanzar el objetivo de obtener un disefio ligero. Su configuracion quedo
determinada como el sol siendo el engrane conductor, los planetas (acoplados al porta-
satélites) como los componentes conducidos y el anillo como el elemento fijo. El uso de estos
trenes de engranajes se vuelve cada vez mayor en los vehiculos eléctricos de Formula
estudiantil, ya que son capaces de transmitir potencia eficazmente y de entregar una
suficiente relacion de transmision para satisfacer los requisitos del vehiculo en un disefio
compacto.

Para su tren de potencia, Patel et al. [16] seleccionaron el modelo de motor “Emrax 208”, el
cual es de tipo sincrono trifasico de corriente y ofrece una potencia maxima de 75 kW.
Asimismo, en esta investigacion se hizo especial énfasis en dos puntos importantes a
considerar al momento de disefiar el tren de engranajes planetarios. EI primer punto se refirio
a las dimensiones de los rodamientos, ya que los engranes planeta y la carcasa deben estar
dispuestos con estos. Por su parte, el segundo punto fue contemplar la resistencia de la
carcasa, debido a que es un componente indispensable de la transmision que ofrece soporte
a los ejes, rodamientos y a las cargas de los engranes.

De igual modo, se abordaron metodologias aplicadas para el disefio del engranaje y de los
ejes, la seleccion de los rodamientos y la determinacion del lubricante. En el caso de los
engranes, se explico gque es prioritario establecer un numero de dientes del engrane planeta 'y
un valor del médulo. Asi, fue asequible calcular el nimero de dientes de los demas engranes
y sus dimensiones. Posteriormente, emplearon ecuaciones como la formulacion de Lewis y
la de Buckingham para determinar si el disefio de los engranes puede considerarse seguro
ante fallas estructurales. Los nimeros de dientes que definieron son 36 para el engrane
planeta, 72 para el sol y 144 para el engrane anillo.

El rodamiento seleccionado es el modelo “SKF NKIS20”, cuyo tipo es de agujas. Mientras
que un aceite de grado ISO 68 (SAE20W) fue elegido para la lubricacion de los engranes
mediante el estandar AGMA 9005-E02 para la lubricacion de engranajes industriales.

Con respecto a los materiales de los componentes de la caja de transmisién, asignaron el
acero de cementacion 18CrNiMo7-6 para el engranaje debido a sus propiedades, permitiendo
su aplicacion para tareas de alta resistencia. Para los ejes eligieron el acero 4340 debido a su
alta resistencia mecanica, ductilidad y dureza. Finalmente, el material asignado para la
carcasa fue la aleacion de aluminio 6061-T6 debido a su ligereza, buena maquinabilidad y
un mayor balance entre resistencia y masa. En la siguiente figura se expone el modelo
geométrico CAD 3D del arreglo final del tren de engranajes propuesto en este trabajo.
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Figura 1.11. Modelo geométrico CAD 3D del ensamblado final de la caja de engranajes con carcasa (izquierda) y su
interior sin porta-satélites (derecha) propuesto por Patel et al. [16].

Guia et al. [17] reafirmaron que los sistemas de transmision IWM utilizando motores tipo
PMSM representan una alternativa eficaz para el sistema de traccion en los vehiculos de
competencias de FSAE eléctrico. Las ventajas que se adquieren son el control del torque
individual de las ruedas y la alta densidad de potencia.

Igualmente, mencionaron que no existe mucha variaciéon entre los motores comunmente
utilizados en los vehiculos de Formula estudiantil debido a que es una aplicacion muy
especifica. En este sentido, sefialaron que los PMSM de los fabricantes YASA, Emrax y
AMK son los més utilizados, siendo de mayor éxito los AMK. Estos ultimos son motores
radiales de alta velocidad que pueden alcanzar las 20,000 revoluciones por minuto (RPM) y
picos de 10.4 kW/kg. En la Figura 1.12 se presenta el concepto final del sistema de
transmision IWM propuesto por Guia et al. [17], acoplado al rin de la rueda.

Wheel

Upright

Caliper

Planetary
Gearbox

Motor Brake disc

Figura 1.12. Sistema de transmisién IWM propuesto por Guia et al. [17].

Por otro lado, Rohithraj y Arun Sundar [18] se enfocaron en la seleccion del tren motriz
eléctrico para un vehiculo de Férmula Bharat, competencia nacional de India basada en la
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FSAE. Para esto, seleccionaron motores “Plettenberg Nova 15 para una configuracion de
traccion trasera de tipo IWM conectados a traves de trenes de engranajes planetarios.
También sefialaron que una ventaja al optar por motores IWM es la oportunidad de eliminar
la necesidad de ejes de transmision y diferenciales, lo que conlleva reducir la masa total.

Para el disefio del tren de engranajes planetarios, los autores [18] remarcaron la importancia
de seleccionar la naturaleza del sistema de engranajes para poder proporcionar la relacion de
transmision necesaria, recordando que este ofrece diferentes reducciones de velocidad
dependiendo de su configuracion. En consecuencia, optaron por seleccionar como el engrane
conductor al sol, a los planetas como los conducidos y como el engrane fijo al anillo.

La seleccion del material también fue abordada, donde la seleccidn se baso en términos de
aplicacion, resistencia, dureza y maquinabilidad. Por ello, seleccionaron la aleacion de
aluminio 7075 para el porta-satélites debido a su ligereza, factibilidad, resistencia a la
deformacion y adaptabilidad a altos esfuerzos. Mientras que, para los engranes, seleccionaron
el acero EN 353 debido a su resistencia y dureza, lo que lo destaca como un material ideal
para engranajes de servicio pesado.

Asimismo, enfatizaron que el proceso de manufactura y ensamble del tren motriz propuesto
continuaba en desarrollo, al igual que la realizacion de pruebas experimentales que garanticen
la seguridad del manejo. Finalmente, ellos declararon que esperan que la caja planetaria
incorporada por engranes rectos, junto con el motor de 6,000 RPM, posibilite que el vehiculo
FSAE acelere en un tramo recto de asfalto, de 75 metros, en 3.21 segundos. En la Figura 1.13
se muestra el ensamblado CAD 3D de su tren de engranajes.

Figura 1.13. Tren de engranajes planetarios disefiado por Rohithraj y Arun Sundar [18].

En el contexto del sistema eléctrico de un vehiculo, Gritsenko et al. [19] establecieron que
es crucial garantizar un equilibrio entre la masa, eficiencia y seguridad. Asimismo,
manifestaron que las baterias de los vehiculos eléctricos FSAE, con base en el reglamento
oficial, pueden ser de cualquier tipo, exceptuando baterias de sal, térmicas y pilas de
combustible. Asimismo, afirmaron que los valores del voltaje y potencia maximos permitidos
son 600 V y 80 kW, respectivamente.
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Por ello, los autores desarrollaron una metodologia para la seleccién del modelo de las celdas
y el dimensionamiento de la bateria. Tal proceso inici6 con la seleccion del motor eléctrico
y el andlisis entre varios modelos de celda, identificando la clase “LiFePO4” (litio-
ferrofosfato) como la mas segura en términos de inflamabilidad. Aunado a esta caracteristica,
este tipo de celda cuenta con un voltaje de descarga estable (garantizando un funcionamiento
estable del motor), una descarga lenta en estado inactivo y una vida util larga.

El dimensionamiento del paquete de baterias fue realizado considerando los modelos de celda
“A123 AMP20m1HD-A”, “CBLIFR46160S” y “EVE LF50-73103” para el motor “HPM-
10KW” de corriente directa (DC), sin escobillas y con refrigeracion liquida. Finalmente,
determinaron que la mejor opcién es la celda “EVE LF50-73103” debido a que su
almacenamiento maximo de energia es mas alto y que cuenta con una mayor capacidad
especifica. La estructura del paquete de baterias que disefiaron los autores es la que se ilustra
en la Figura 1.14, la cual esta constituida por dos contenedores de cuatro secciones cada una.

Container 1

Section 1 Section 2 Section 3 Section 4

@_ 1

Figura 1.14. Configuracion del paquete de baterias dimensionado por Gritsenko et al. [19].

En otro caso de estudio, Gritsenko et al. [20] llevaron a cabo un analisis para la seleccion de
un motor eléctrico invertido (IEM, por sus siglas en inglés) para un vehiculo de carreras de
Férmula estudiantil. Los autores optaron por este tipo de motor, ya que combina las mejores
cualidades de los motores de corriente alterna (AC) y de los de corriente directa (DC). Estos
motores presentan como puntos fuertes una amplia gama de cambios de velocidad, una alta
capacidad de torque y una elevada eficiencia energética. Por el contrario, identificaron como
puntos negativos: un alto coste por el uso de imanes permanentes y una estructura
relativamente compleja.

A traves de este analisis, concluyeron que el motor de corriente continua sin escobillas
(BLDC, por sus siglas en inglés) “HPM-10KW” es la mejor opcion entre los motores
presentados en este trabajo [20], ya que este cuenta con una potencia adecuada, un voltaje
deseado y es entre 1.5 y 3 veces més ligero que los motores competidores. Esta tltima
cualidad constituye el valor mas importante para un vehiculo de carreras. Ademas, este motor
porta una alta eficiencia, la cual es caracteristica de los motores PMSM.

Reddy y Mahato [21] evaluaron los materiales para la caja de transmision. Ellos
seleccionaron el acero AISI 4340 para los engranes y los ejes. Este material es conocido por
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su dureza y capacidad para alcanzar altas resistencias en condiciones de alta temperatura,
ademéas de ofrecer una buena resistencia al desgaste. Mientras que, para la carcasa,
seleccionaron la aleacion de aluminio 6061-T6, ya que es un material de resistencia media a
alta, posee alta maquinabilidad y es mayormente soldable en comparacion con el aluminio
7075-T6, que es otra aleacion muy utilizada para el mismo componente. En las tablas 1.1y
1.2 se muestran las propiedades de estos dos materiales reportados en este articulo.

Tabla 1.1. Tabla de propiedades mecanicas del material AISI 4340 [21].

Mechanical Properties of AISI 4340,

Mechanical Properties Values

Tensile Strength, Ultimate 1110 MPa

Tensile Strength, Yield 710 MPa
Modulus of Elasticity 205GPa
Bulk Modulus 140GPa
Poisson’s Ratio 0.29
Machinability 50%
Shear Modulus 80GPa

Tabla 1.2. Tabla de propiedades mecanicas del aluminio 6061 T6 [21].

Mechanical Properties of Al 6061 T6.

Mechanical Properties Values

Tensile Strength, Ultimate 310 MPa

Tensile Strength, Yield 276 MPa
Modulus of Elasticity 68.9GPa
Poisson's Ratio 0.33
Machinability 50%
Shear Modulus 26GPa

Aparte de esto, los autores desarrollaron célculos para determinar el nimero de dientes de
los engranes y las cargas que deben soportar los rodamientos. Otros trabajos como los de
Gupta et al. [22] y Kishore et al. [23] presentaron metodologias para el calculo y
dimensionamiento de los engranes, incluyendo su anchura y las cargas para determinar si el
disefio es seguro y resistente. Tanto estos trabajos como el de Patel et al. [16] se basaron en
la normativa AGMA (American Gear Manufacturers Association).

1.2. Conclusiones del estado del arte

Al concluir la revision de la literatura, se identificaron y resumieron en la Tabla 1.3 las
diferentes configuraciones de los trenes de engranajes que se han utilizado y sus principales
caracteristicas. Como puede observarse, en todos los trabajos se opto por el uso de un tren de
engranajes planetarios debido a los numerosos beneficios que ofrece. Ademas, se concluyo
que el arreglo de los trenes planetarios se define en funcion del valor de la relacion de
transmision. Aunado a esto, los autores se inclinan por el uso de engranes rectos debido a su
menor complejidad en comparacion con los helicoidales.
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Por lo tanto, se plane0 el disefio de un tren de engranajes planetarios para el sistema de
transmision IWM propuesto en este trabajo de investigacion. El arreglo y su configuracion
mecénica se tratan mas adelante, en la Seccién 5.

Tabla 1.3. Configuraciones de las cajas de transmision IWM reportadas en el estado del arte.

Trabajo Configuracion Arreglo Tipode Relacion de Caracteristicas
engrane transmision

Permite el disefio de una transmision

mucho mas compacta debido a la

coaxialidad del eje del motor y el eje

. Una impulsado. Transmisién con volumen

] Planetaria etapa Rectos 3.52 pequefio, masa ligera y alta eficiencia. Una
de sus desventajas es que la temperatura

podria ser muy alta debido a las maltiples

mallas y la alta densidad de potencia.

Bajo requerimiento de espacio y alta
relacibn  masa-potencia. Permite un
empaquetado eficiente de los
componentes. Por otra parte, una
Una configuracion planetaria de una etapa solo
[10] Planetaria etapa Rectos 6.36 puede ser aplicada para una relacion de
transmision de 3 0 mayor. Ademas, se optd
por engranes rectos para evitar la presencia
de cargas axiales, a diferencia de los de
tipo helicoidal, que a su vez afectan al
disefio del rodamiento y de la carcasa.

El sistema de engranajes planetarios
Una permite lograr la fuerza de traccion
[14] Planetaria etapa Rectos 5.4 objetivo, ademas de reducir la velocidad
angular propia del motor, evitando que las
ruedas patinen.

Mejor equilibrio entre masa y potencia
transmitida. Metodologia de disefio de los

[16] Planetaria Una Rectos 3 engranes basada en el AGMA para
etapa determinar la anchura minima y la
resistencia de los engranes ante fallas y
roturas.
Su caja de transmision planetaria esta
. Una integrada en el interior de la mangueta,
[17] Planetaria etapa Rectos / aportando enormemente a la reduccion de
masa.

Una caja de engranajes planetarios ayuda a
Una obtener la relacion de transmision deseada
[18] Planetaria etapa Rectos 3.25 mediante un empaquetado compacto y
ligero a través de la naturaleza de su
configuracion.

La aplicacion de una reduccion de dos
etapas permite utilizar motores mas
pequefios y de menor torque, reduciendo
masa Yy espacio ocupado. Asi, las
Planetaria con Dos relaciones de transmision mas altas son
[15] una reduccion etanas Rectos 14.82 alcanzables. Esta configuracion de la
inicial P transmision fue evaluada como la mas
adecuada en funcion de complejidad,
eficiencia, coste, confiabilidad, masa y
tamafio para relaciones de transmision
superiores a 10.
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1.3. Definicién del problema

La electrificacion de los vehiculos, impulsada por la necesidad de reducir las emisiones de
gases de efecto invernadero y afrontar la crisis energética, ha cobrado gran relevancia en los
ultimos afios. Sin embargo, esta tendencia ha traido consigo nuevos desafios. Entre los
principales desafios se encuentran el disefio del tren motriz, la seleccion de motores
eléctricos, el dimensionamiento del paquete de baterias y la definicion del tipo de traccion.
Asimismo, el desarrollo de vehiculos eléctricos presenta diversas dificultades y limitaciones
técnicas en relacion a su aplicacion.

Los sistemas de transmisién de accionamiento eléctrico en ruedas (IWM) presentan ventajas
relevantes, como la eliminacion de una transmision mecénica de gran volumen y masa que
conecta las ruedas entre si, lo que permite el control independiente de cada una. Sin embargo,
presentan el inconveniente de aumentar la masa no suspendida del vehiculo, lo que se traduce
en menor seguridad y comodidad de conduccion para el piloto durante el transito en pista. A
ello se suma que la relacion de transmision del prototipo eléctrico debe ser mayor que la de
un vehiculo convencional para ofrecer una alta eficiencia.

Por lo anterior, en este proyecto se tiene como objetivo disefiar un sistema de transmision de
accionamiento eléctrico en ruedas para un vehiculo eléctrico tipo Formula SAE. El disefio se
enfoca en reducir la masa no suspendida y total del sistema, mejorar la relacion de
transmision e incrementar la eficiencia y la operatividad del vehiculo.

1.4. Hipotesis

La configuracion y topologia propuestas del sistema de transmision con accionamiento
eléctrico en ruedas disminuiran la masa del conjunto, incrementaran su eficiencia y mejoraran
la relacion de transmision y la operatividad del vehiculo eléctrico Formula SAE.

1.5. Objetivos

1.5.1. Objetivo general

Disefiar un sistema de transmision con accionamiento eléctrico en ruedas para vehiculos
eléctricos tipo Formula SAE, enfocado en disminuir su masa, mejorar la relacion de
transmision e incrementar su eficiencia.

1.5.2. Objetivos especificos

e Determinar la configuracion del sistema de traccién del vehiculo.

e Especificar y seleccionar los componentes eléctricos del sistema.

e Evaluar diferentes configuraciones del sistema de engranajes para determinar la que
proporcione un equilibrio éptimo entre la masa y la potencia transmitida.

e Seleccionar el material de los componentes del sistema mecanico.

e Disefiar en detalle los engranes del sistema.

e Desarrollar el modelo geométrico CAD 3D del sistema de transmisién.
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e Evaluar numéricamente el comportamiento del sistema de transmision propuesto.
e Generar una maqueta virtual del sistema de transmision con accionamiento eléctrico
en ruedas para el vehiculo eléctrico tipo FSAE propuesto.

1.6. Justificacion del problema

Para mejorar la operatividad del vehiculo eléctrico de Formula SAE, es necesario contar con
un tren de engranajes adecuado que le permita alcanzar un desempefio Optimo. Una
configuracién optima de este tren de engranajes, junto con una adecuada seleccion de los
motores, permite que el vehiculo eléctrico mejore su desempefio en eventos como el de
aceleracion, donde debe recorrer una recta de 75 metros en el menor tiempo posible. Un
sistema de transmision con motores eléctricos proporciona una aceleracion mas rapida y
suave gracias al alto torque que ofrece a bajas velocidades.

Por otra parte, en eventos como los de autocross y endurance, que requieren mayores
aceleraciones y desaceleraciones, el motor eléctrico supera al de combustidn interna. Esto se
debe a la ausencia de una caja de cambios y de los cambios de marcha asociados, ya que la
distribucion de potencia de los motores eléctricos hacia las ruedas es directa, lo que
proporciona una conduccidén mas suave y con menor esfuerzo para el piloto.

Asimismo, una configuracion del sistema de transmision con motores montados en las ruedas
elimina la necesidad de ejes de transmision y diferenciales. Esto permite reducir la masa total
y los costos, ademas de obtener un vehiculo mas seguro, agil, comodo y competitivo para la
Férmula SAE.
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Capitulo
2

Analisis de fundamentos

2.1. Marco teorico

2.1.1. Férmula SAE

La Formula SAE es una competencia internacional e interuniversitaria que reta a estudiantes
de licenciatura y posgrado [22] a disefiar y manufacturar un vehiculo monoplaza inspirado
en la Formula 1. En estas competencias, el disefio y la manufactura de los vehiculos, ya sean
eléctricos, de combustion interna o hibridos, estdn regulados por los requisitos técnicos
establecidos por el reglamento de la Sociedad de Ingenieros Automotrices (SAE), que evalta
a los equipos en diversas pruebas estaticas y dinamicas bajo condiciones de alta exigencia.

Desde 1981, esta sociedad organiza anualmente la competencia internacional de FSAE, que
se convirtié en un evento oficial de la SAE en 1982 y se celebr6 por primera vez en la
Universidad de Texas en Austin [24].

El objetivo de la competencia es simular una situacion real en la que una empresa de
competicion contrata a un equipo para desarrollar un prototipo destinado a corredores
aficionados [13]. Por lo tanto, no se trata de una carrera, sino de una serie de pruebas en las
que todos los vehiculos son evaluados con el fin de obtener la maxima puntuacion posible.
Durante estas pruebas, los prototipos deben demostrar un alto desempefio en términos de
aceleracion, frenado y estabilidad. Asimismo, deben ser faciles de mantener, econémicos y
confiables. Otros factores, como la estética y el confort, también son considerados en la
evaluacion.
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Previamente, los vehiculos deben superar una primera fase compuesta por pruebas de
seguridad [13], las cuales se describen a continuacion:

Analisis de seguridad con respecto a la normativa: consiste en una evaluacion en
la cual se determina si el vehiculo se encuentra en condiciones Optimas y cumple con
todos los requisitos de seguridad. La aprobacion de esta prueba es indispensable para
continuar con las siguientes evaluaciones.

Anélisis de ruido: mediante la medicion con un sonémetro, se verifica que el
vehiculo no sobrepase los 110 decibelios (dB) a 10,000 revoluciones por minuto.
Prueba de inclinacion: el monoplaza se somete a una inclinacion de 45°, durante la
cual debe permanecer encendido sin derramar ningun fluido. Posteriormente, se
inclina a 60° para simular las aceleraciones pico que se experimentan en las curvas,
sin que el vehiculo llegue a volcarse.

Prueba de frenado: el vehiculo debe ser capaz de bloquear las cuatro ruedas sin
salirse de una pista de 25 metros de longitud.

Posteriormente, en la siguiente fase de la competencia, se realizan las pruebas estaticas, cuyo
objetivo es evaluar la capacidad de los equipos para disefiar un vehiculo de manera efectiva
y sistematica. Estas pruebas corresponden a:

Disefio de ingenieria.
Anaélisis de costos.
Plan de negocios.

Finalmente, los vehiculos son sometidos a las pruebas dindmicas en el circuito, en las cuales
se evalUan distintos aspectos de desempefio:

Aceleracion.

Skidpad (agarre y estabilidad).

Autocross (una vuelta al circuito a contrarreloj).
Endurance (Resistencia).

Rendimiento (consumo energético o de combustible).

La Férmula SAE establece su sistema de puntuacién sobre 1,000 puntos, distribuidos entre
las distintas pruebas, también denominadas eventos, segln los criterios mostrados en la Tabla

2.1.
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Tabla 2.1. Sistema de puntuacion de la competencia Formula SAE.

Pruebas estaticas Puntuacion: 325
Disefio de ingenieria 150
Anadlisis de costos 100
Plan de negocios 75

Pruebas dindmicas Puntuacion: 675
Aceleracion 100
Skidpad 75
Autocross 125
Endurance 275
Rendimiento 100

Puntaje total: 1,000

2.1.2. Eventos

A continuacién, se describen con mayor detalle los eventos estaticos y dinamicos a los que
los vehiculos FSAE son sometidos durante la competencia.

e Disefio de ingenieria: evento en el cual cada equipo dispone de 40 minutos para
explicar la teoria y los andlisis que respaldan el disefio y desarrollo del vehiculo ante
un panel de jueces de ingenieria de clase mundial. Destacarse en este evento
demuestra el alto nivel de competencia técnica del equipo [25].

e Anadlisis de costos: en esta prueba, cada equipo debe documentar los costos asociados
a cada componente del vehiculo, asi como los métodos de manufactura y ensamble
empleados. Ademas, se evalla la capacidad de los estudiantes para presentar
documentacién precisa y responder preguntas relacionadas con manufactura y
sostenibilidad.

e Plan de negocios: evento estructurado para que los equipos presenten el disefio del
prototipo y las técnicas de manufactura a posibles inversores. Cada equipo dispone
de diez minutos para atraer su interés y explicar un plan de mercadotecnia orientado
a la produccion de mil unidades en un afio, con el objetivo de convencerlos de invertir
en la propuesta.

e Aceleracion: prueba en la que se evalta el desempefio del vehiculo midiendo el
tiempo requerido para recorrer una recta de 75 metros desde el reposo. Este evento se
centra en el rendimiento del motor y en la capacidad de la suspension para maximizar
el agarre de los neumaticos.

o Skidpad (agarre y estabilidad): el vehiculo debe recorrer un circulo completo hacia
la derecha y otro hacia la izquierda en un circuito con forma de ocho. El tiempo
promedio obtenido se utiliza para evaluar el desempefio del vehiculo en curvas [26].

e Autocross: consiste en que el vehiculo complete una vuelta a contrarreloj en un
circuito de aproximadamente un kilémetro. Solo un vehiculo circula por la pista a la
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vez. El objetivo es evaluar el desempefio general del vehiculo y los resultados
determinan la posicién de salida en la siguiente prueba, correspondiente a la de
resistencia (Endurance).

e Endurance: el evento de resistencia consiste en completar un circuito de 22 km, con
un cambio de piloto a los 11 km. Su objetivo es comprobar la confiabilidad del
vehiculo en tandas prolongadas, asi como la estrategia de carrera y la gestion del
combustible. Es el evento mas exigente, ya que el vehiculo no debe desprender piezas
ni derramar fluidos, lo que provocaria la descalificacion inmediata.

e Rendimiento o consumo energético: este evento califica al equipo segun la cantidad
de energia consumida por el vehiculo durante la prueba de resistencia. La puntuacion
de eficiencia se determina en funcion del equilibrio entre el ritmo en pista y el
consumo energeético.

2.1.3. Férmula SAE eléctrico

La serie de competencias de Formula Estudiantil Eléctrica fue introducida por primera vez
en Alemania, motivada por el creciente interés en la movilidad eléctrica. En la competencia
FSAE, la categoria para vehiculos puramente eléctricos se incorpor6 a partir del afio 2013.
Actualmente, constituye un campo en desarrollo dentro de los deportes motorizados, en el
que los estudiantes disefian y prueban vehiculos de carreras con motor eléctrico [19]. En la
Figura 2.1 se muestra, de manera ilustrativa, un prototipo de FSAE eléctrico documentado
en la literatura.
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Figura 2.1. Prototipo de Vehiculo Férmula SAE Eléctrico [12].

En la competencia de vehiculos Formula SAE Eléctricos, el tren motriz debe cumplir con las
directrices establecidas por el reglamento. Por ejemplo, la bateria (cominmente denominada
acumulador) no debe tener un voltaje superior a 600 V [27], y permite el uso de cualquier
tipo o cantidad de motores eléctricos.

Durante la competencia se instala un contador de energia en el paquete de baterias, el cual
garantiza que el consumo no supere los 80 kW, representando otra limitacion reglamentaria.
Por esta razon, la mayoria de los equipos opta por utilizar celdas de iones de litio, aunque
también se permiten celdas de plomo y otros dispositivos de almacenamiento de energia,
como condensadores. Ademas, deben monitorearse los voltajes y temperaturas de las celdas,
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y conectarse las celdas individuales mediante fusibles de enlace. Estos desafios llevan a
muchos equipos, especialmente novatos, a emplear modulos de celdas preconfigurados
conectados entre si.

Los organizadores buscan preparar a los equipos para la inspeccion técnica de los vehiculos
eléctricos, solicitando que completen un Formulario de Seguridad Eléctrica (ESF, por sus
siglas en inglés) antes de la competencia. Este formulario describe los componentes
utilizados en el sistema de alto voltaje, asi como las decisiones de disefio adoptadas por cada
equipo.

2.1.4. Sistemas de transmision y traccion en vehiculos con motores de combustion
interna

El sistema de transmision de un vehiculo estd conformado por un conjunto de componentes
mecénicos encargados de transferir la potencia generada por el motor hacia las ruedas,
permitiendo asi el desplazamiento del vehiculo. Esta transferencia de energia se realiza
mediante una serie de elementos que transmiten el movimiento desde el cigiefal (eje de
salida del motor térmico) hasta las ruedas, provocando su giro.

Resulta fundamental conocer los diferentes componentes del sistema de transmisién para
comprender su funcionamiento, asi como la manera en que estos se interrelacionan y operan
de forma conjunta y coordinada. Ademas, es importante considerar los tipos de traccion con
los que puede estar equipado un vehiculo. Los principales elementos mecénicos del sistema
de transmision en un vehiculo convencional con motor de combustion interna son los
siguientes [28]:

e Embrague: Componente ubicado entre la caja de velocidades y el motor, cuya
funcidén es acoplar o desacoplar el giro del motor respecto a la caja de velocidades,
permitiendo realizar los cambios de marcha y asegurar que el movimiento del
vehiculo ocurra de manera progresiva. Con el embrague se controla la transmision
del par motor hacia las ruedas [29].

e Cajade cambios o de velocidades: Dispositivo mecanico utilizado para aumentar el
torque de salida o modificar la velocidad transmitida del motor a las ruedas. La caja
de cambios puede ser manual o automatica, dependiendo del sistema de control del
vehiculo.

o Arbol de transmision: Componente presente en vehiculos donde el motor se
encuentra en un eje distinto al de las ruedas motrices. Su funcion es transmitir el
movimiento rotacional del motor hacia las ruedas. Tiene una forma cilindrica y se
conecta, por un extremo, a la caja de velocidades y, por el otro, al pifion del
diferencial.

e Diferencial: Conjunto de engranes cuya funcion es permitir que las ruedas giren a
diferentes velocidades, lo que evita fallos de traccion al tomar curvas. Este
mecanismo mantiene constante la suma de las velocidades de las ruedas, de modo
que las exteriores giran mas rapido que las interiores.
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Palieres: También denominados como semiarboles de transmision o flechas, son
barras que giran en la misma direccion que las ruedas motrices y tienen la funcién de
transmitir el movimiento del diferencial hacia las ruedas, garantizando la
transferencia eficaz del par de torsion.

De acuerdo con la ubicacion del motor y el eje motriz del vehiculo, los tipos de transmision
automotriz pueden clasificarse de la siguiente manera:

Transmision con motor y traccion delantera: Caracteristicas de vehiculos de baja
0 media potencia, en los cuales el motor y las ruedas delanteras, que actdan
simultaneamente como motrices y directrices, estan situados en la parte frontal del
vehiculo. En este tipo de configuracion no se requiere un arbol de transmisién, lo que
reduce el peso y las pérdidas mecénicas del sistema.

Transmision con motor delantero y traccion trasera: Configuracion comun en
vehiculos que demandan mayor potencia, como camiones 0 automoviles de alto
desempefio. En este caso, el motor se encuentra en la parte delantera del vehiculo,
mientras que las ruedas motrices son las traseras, requiriendo un arbol de transmision
que conecte la caja de velocidades con el diferencial.

Transmision con motor y traccion trasera: En esta disposicion, el motor se localiza
en la parte trasera del vehiculo, y las ruedas traseras son las encargadas de la traccion.
A diferencia del caso anterior, este sistema no incorpora un arbol de transmision.
Actualmente, esta configuracion es poco comun debido a los problemas asociados
con la refrigeracion del motor. En la Figura 2.2 se muestra el esquema
correspondiente a este tipo de transmision, donde el motor de combustién interna
(ICE) esta identificado como (1), el embrague como (2), la caja de cambios como (3),
el diferencial como (4) y el palier como (5).

@@ M\

Figura 2.2. Esquema de un vehiculo con un sistema de transmisién con motor y traccion traseros [30].

Transmision de doble propulsidn: Este tipo de propulsidn es empleado en vehiculos
destinados a trabajos pesados, como los remolques o camiones de carga, donde las
ruedas traseras soportan una parte significativa del peso total. Este sistema dispone
de dos ejes traseros motrices, lo que permite dividir el esfuerzo mecanico que
normalmente recaeria sobre un solo diferencial, mejorando la capacidad de traccion
y la distribucion del par motor.

Transmision total o en las cuatro ruedas (4AWD/AWD): En esta configuracion, el
vehiculo cuenta con un eje motriz en cada extremo (delantero y trasero), por lo que
las cuatro ruedas son motrices. Cada eje esta equipado con su propio diferencial, lo
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que permite al conductor controlar la distribucion de la potencia y seleccionar qué eje
recibira la fuerza motriz proveniente del motor. Este tipo de transmision es comdn en
vehiculos todoterreno y de trabajo pesado, especialmente aquellos dedicados a la
construccion o el transporte en terrenos irregulares.

Asimismo, es fundamental identificar el tipo de accionamiento del sistema de transmision
que puede incorporar un vehiculo, el cual puede ser manual o automatico.

e Transmision manual: En este tipo de sistema, el conductor es responsable de
seleccionar la relacién de marchas mediante el uso de una palanca de cambios y un
tercer pedal (embrague), ademas del freno y el acelerador. Este mecanismo ofrece un
mayor control sobre la entrega de potencia y la respuesta del vehiculo, aunque
requiere una mayor intervencion del conductor durante la operacion.

e Transmision automatica: A diferencia de la transmision manual, la caja de cambios
automatica realiza los cambios de relacion de marchas de manera autbnoma conforme
a la velocidad y las condiciones de conduccion. Este tipo de sistema dispone
unicamente de dos pedales (acelerador y freno), lo que simplifica la conduccion y
mejora la comodidad operativa, especialmente en entornos urbanos o de trafico
intenso.

2.1.5. Sistemas de transmision en vehiculos con motores eléctricos

Una diferencia fundamental entre los vehiculos de combustion interna y los vehiculos
eléctricos (EV) radica en el sistema de transmision. A diferencia de los motores de
combustion, la mayoria de los vehiculos eléctricos no requieren transmisiones de maltiples
velocidades. En su lugar, estos emplean una transmision de una sola relacion fija que regula
el funcionamiento del motor eléctrico (EM).

Los EV disponibles actualmente en el mercado integran un motor eléctrico acoplado a una
transmision de relacién fija, lo que les permite aprovechar el alto par motor disponible desde
cero revoluciones por minuto (RPM) vy los altos regimenes de giro que pueden alcanzar,
comunmente entre 10,000 y 15,000 RPM.

El motor eléctrico tiene la capacidad de transmitir potencia directamente a las ruedas [31],
eliminando la necesidad de multiples engranajes o cambios de marcha. Como resultado, se
obtiene una conduccion mas suave, con menor esfuerzo operativo para el conductor y
reduccidn en los requerimientos de mantenimiento del sistema de transmision.

Mientras que los motores de combustidn requieren conjuntos de engranajes con distintas
relaciones para optimizar la salida de potencia, los motores eléctricos son capaces de generar
un par motor casi constante a lo largo de un amplio intervalo de velocidades angulares.
Asimismo, los motores eléctricos entregan energia de forma instantanea, lo que elimina la
necesidad del proceso de acumulacion de torque durante la aceleracion, caracteristico de los
sistemas de propulsion convencional.
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Los fabricantes de automoviles incorporan relaciones de transmision cuidadosamente
disefiadas con el propdsito de maximizar la eficiencia del motor eléctrico sin necesidad de
emplear multiples engranajes. Debido a que los motores eléctricos pueden operar en un
amplio intervalo de velocidades angulares, considerablemente superior al limite de
aproximadamente 6,000 RPM caracteristico de muchos motores ICE, la implementacion de
una transmisién multivelocidad resultaria contraproducente, ya que introduciria ineficiencias
asociadas al incremento de peso adicional y a mayores costos de fabricacion.

De manera similar, es pertinente destacar la existencia de los vehiculos eléctricos hibridos
enchufables (PHEV, por sus siglas en inglés), cuyas transmisiones difieren de las utilizadas
en los vehiculos totalmente eléctricos. Los PHEV emplean una combinacion de un motor
eléctrico y un motor de combustion interna, lo que exige una transmision de tipo
convencional capaz de coordinar la entrega de potencia entre ambos sistemas de propulsion.
Generalmente, estos vehiculos operan mediante el motor eléctrico hasta que se agota la
bateria, momento en el cual entra el motor de combustion interna con el fin de extender la
autonomia del vehiculo [32].

Como se ha mencionado previamente, los EV operan mediante la transmision directa de la
velocidad angular y el torque del motor eléctrico hacia las ruedas motrices [33]. Cuando el
conductor presiona el pedal acelerador, la potencia eléctrica almacenada en la bateria se
suministra de forma inmediata al motor, generando el par necesario para propulsar el
vehiculo. La transmision, en este caso, regula la cantidad de potencia transmitida a las ruedas,
permitiendo el desplazamiento en sentido hacia adelante o en reversa, segun la posicion
seleccionada en los modos “Drive” o “Reverse”.

Por lo tanto, se puede identificar que los principales componentes presentes en un vehiculo
eléctrico para su funcionamiento son los siguientes:

e Motor eléctrico: Dependiendo del modelo del vehiculo, este puede incorporar uno o
mas motores para su funcionamiento. Los motores eléctricos pueden ser de corriente
continua (DC) o de corriente alterna (AC). En el primer caso, el motor DC es
alimentado directamente desde la bateria principal; mientras que en el segundo, el
motor de AC recibe energia de la bateria, pero convertida previamente en corriente
alterna mediante un inversor.

e Cargador: También denominado transformador, este componente se encarga de
tomar la energia eléctrica alterna proveniente de la red eléctrica y convertirla en
corriente continua, permitiendo asi la recarga de la bateria principal.

e Baterias: Su funcion es almacenar energia en forma de corriente continua (DC),
constituyendo la fuente primaria de alimentacion de todo el vehiculo eléctrico. Las
baterias de ion-litio son las més utilizadas e idoneas, debido a que soportan numerosos
ciclos de carga, presentan una mayor durabilidad y carecen del denominado efecto
memoria. Este fendmeno disminuye la capacidad util cuando las cargas se realizan de
manera incompleta [34].
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e Inversor: Este componente, presente unicamente en los vehiculos equipados con
motor eléctrico AC, tiene la funcion de convertir la corriente DC suministrada por la
bateria principal en corriente alterna, necesaria para alimentar el motor y controlar su
velocidad y torque.

e Convertidor: También denominado conversor DC-DC, su funcion es transformar la
alta tension continua proveniente de la bateria principal en baja tension continua DC,
adecuada para alimentar eléctricos auxiliares del vehiculo, tales como la iluminacion,
los controles electronicos o el sistema de entretenimiento.

e Puerto de carga: Es el punto fisico de conexion mediante el cual se recarga la bateria
principal del EV a partir de una fuente externa de energia eléctrica.

Los sistemas de transmision empleados en los vehiculos de Formula SAE se derivan de los
sistemas convencionales utilizados en vehiculos comerciales, pero son adaptados
especificamente para satisfacer los requerimientos y restricciones técnicas de la competencia.
En consecuencia, el disefio y la optimizacion de estos sistemas representan un desafio
significativo para los equipos participantes, debido a las condiciones particulares que
establece el reglamento FSAE en aspectos como masa, eficiencia energética, rendimiento
dinamico y espacio disponible.

Por otra parte, los tipos de traccion presentes tanto en vehiculos ICE como en vehiculos EV
pueden compartir configuraciones similares. En la Figura 2.3 se ilustran distintos esquemas
de traccion aplicados a vehiculos eléctricos. En el esquema (a) se observa una traccién de
dos motores eléctricos (EM) montados en los ejes delantero y trasero; el esquema (b)
corresponde a una configuracion con dos EM ubicados en el eje trasero; el esquema (c)
presenta una combinacién de dos EM conectados mediante un eje trasero comun; mientras
que el esquema (d) presenta una traccién total en las cuatro ruedas, lograda mediante cuatro
EM dispuestos en un arreglo de motores integrados en rueda (In-Wheel Motors, IWM).

a b
---- Battery ---- I I
i : EM1 -
EM1 EM2 m(C2) - Battery
EM2 -4 —
c d

——— ———aa——— | ==
o EM1 I EMW ]
——— Battery ] Battery - :
- EM2 : i
—— ; = EM2 = =E|\."12

Figura 2.3. Esquemas representativos de sistemas de traccidn en vehiculos eléctricos [35].

Por ultimo, es importante mencionar las denominaciones internacionalmente reconocidas de
los tipos de traccion. La traccion en las dos ruedas traseras se conoce como “RWD” (Rear-
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Wheel Drive), mientras que la traccion en las dos ruedas delanteras se denomina “FWD”
(Front-Wheel Drive). Por su parte, la traccion en las cuatro ruedas recibe la designacion
“AWD” (All-Wheel Drive) [35]. Tal como se aprecia en la figura anterior, estos diferentes
tipos de traccion motriz pueden lograrse mediante diversas configuraciones de motores
eléctricos, ejes de transmision y disposiciones estructurales.

2.1.6. Tren de engranajes planetarios o epicicloidales

Los trenes de engranajes planetarios, también denominados trenes epicicloidales, se emplean
de manera habitual en cajas de transmision automaticas de vehiculos eléctricos [36], cuya
funcién principal consiste en proporcionar distintas relaciones de transmision mediante la
interaccion coordinada de varios engranes [37].

Entre las ventajas mas relevantes de los trenes de engranajes planetarios se destacan las
siguientes:

e Disefio compacto: Su configuracion geométrica permite una disposicion mas
reducida y eficiente del espacio, lo que resulta ideal para aplicaciones donde el
volumen y el peso son factores criticos.

e Alta capacidad de transmision de torque: Debido a la distribucion del esfuerzo en
maltiples engranes, estos sistemas transmiten valores de torque superiores a los
alcanzados por los engranes helicoidales empleados en cajas de cambios manuales.

Los trenes de engranajes planetarios o epicicloidales se componen de los elementos
mostrados en la Figura 2.4. Es importante sefialar que el engrane central, cominmente
denominado “sol”, también puede referirse en la literatura técnica como “planetario”. Del
mismo modo, los engranes satélites, que orbitan alrededor del engrane sol, suelen
denominarse simplemente como “planetas” o “satélites”, mientras que el engrane externo
dentado recibe el nombre de “corona” o “anillo”.

Satélite Planetario

Eje
portasatélites

Eje del
planetario

Eje
de corona
Corona

Figura 2.4. Esquema representativo de un tren de engranajes planetarios [37].
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Como se aprecia en la Figura 2.4, el engrane sol se encuentra situado en la parte central del
sistemay gira sobre su propio eje. Mientras tanto, los engranes planeta engranan directamente
con el sol y estan montados sobre un eje comun denominado “porta-satélites”, que permite
su rotacion coordinada. Por su parte, el anillo engrana mediante su interior dentado en los
engranes planeta, envolviendo todo el conjunto del tren de engranajes planetarios.

Como se ha estado mencionando anteriormente, un tren de engranajes planetarios puede
disponerse en diferentes configuraciones, dependiendo de cudl componente actia como
entrada (conductor), cual como salida (conducido) y cual permanece fijo. Estas disposiciones
se conocen como configuraciones mecanicas, cuyo comportamiento y aplicaciones se
explican con mayor detalle en la Seccién 5.1.

2.1.7. Optimizacién topoldgica

La optimizacion topoldgica es un método matematico-computacional que se ha utilizado
ampliamente para determinar la mejor distribucion de material dentro de un volumen de
disefio predefinido. Este proceso se visualiza en un espacio tridimensional, donde el
algoritmo elimina o redistribuye la cantidad de material encontrado en este, segln los
criterios establecidos [38]. De esta forma, se obtiene un disefio mas eficiente y se maximiza
el rendimiento estructural [39].

A través de la optimizacion topoldgica, es posible mejorar la flexibilidad o la rigidez de una
estructura. Sin embargo, uno de sus principales beneficios es la reduccién de masa mediante
la eliminacion del material y la modificacion de la geometria inicial [40]. Este enfoque es
reconocido como uno de los dos métodos predominantes para el disefio de estructuras y
componentes ligeros de ultima generacion [41].

Para desarrollar exitosamente esta técnica, es pertinente definir previamente las cargas
actuantes y las condiciones de frontera (apoyos, fijaciones y restricciones de movimiento)
del componente. Posteriormente, mediante un software de simulacion estructural, se genera
una nueva geometria que minimiza la masa, maximiza la rigidez o la flexibilidad y que
satisface las necesidades de disefio [38].

En este trabajo se aplico una optimizacidn topoldgica orientada a la reduccién de masa en el
tren de engranajes planetarios, empleando el entorno de simulacion ANSYS. El objetivo fue
disminuir considerablemente mas la masa de la caja de transmision propuesta. Dicho proceso
se describe detalladamente en la Seccion 9.4.

2.2. Metodologia del proyecto

Para llevar a cabo con éxito esta investigacion, se establecid la metodologia mostrada en la
Figura 2.5, la cual organiza las actividades desarrolladas a lo largo del proyecto de tesis.
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Eléctricos del Sistema. Tren de Engranajes
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Maqu_eta Virtual del I' Evaluacién Numérica del ] Gener’ac_mn del Modelo Disefio de Deta!lle de los
Sistema de ' Sistema de Transmision Geomeétrico CAD 3D del Engranes del Sistema de
Transmision 1 I Sistema de Transmision Transmision

; Tesis y Examen de Escritura de la Tesis |«—»| REVision del Estado
Conclusiones Grado ‘ del Arte

Figura 2.5. Diagrama de la metodologia propuesta.

Como puede observarse, las actividades se clasificaron por colores de acuerdo con la etapa
de desarrollo. En primer lugar, las actividades en rojo, correspondientes a la escritura de la
tesis y la revision del estado del arte, se desarrollaron de manera continua durante todo el
proyecto.

Las actividades con borde verde corresponden a la primera etapa de la metodologia. Estas
comprenden, en orden cronologico, la definicion de la configuracién del sistema de traccion,
la especificacion y seleccidn de los componentes eléctricos, la evaluacién de las diferentes
configuraciones del tren de engranajes y la seleccion del material de los componentes
mecanicos del sistema de transmision IWM. Asimismo, se desarrollo una actividad, entre la
primera y segunda etapa, correspondiente al disefio de detalle de los engranes.

Durante la tercera etapa, se planificd la generacién del modelo geométrico CAD 3D vy la
evaluacion numérica del sistema de transmisién. Finalmente, para la Ultima etapa, se
contemplo realizar la maqueta virtual del sistema de transmision IWM, la redaccion de las
conclusiones y la presentacion de tesis y examen de grado.

50



Capitulo
3

Definicion de la configuracion
del sistema de traccion

El enfoque de este caso de estudio se centra en el disefio de un sistema de transmision con
una configuracion IWM, aplicable a una rueda de un vehiculo de tipo Formula SAE. Por lo
tanto, el sistema es replicable para las demas ruedas, lo que permite la opcion de utilizar una
traccion en dos o en cuatro ruedas, dependiendo de las necesidades especificas del vehiculo.

Dentro del contexto de la competencia de Formula SAE, es posible determinar el tipo de
traccion tanto desde un punto de vista econdmico como en términos de desempefio. Para
definir las caracteristicas del sistema de transmision, se propuso el siguiente proceso,
mostrado en la Figura 3.1.

Establecer Obtencion de la
INICIO caracteristicas del potencia y torque del
vehiculo sistema

A\

A\

i o . Andlisis de masa y
Selgcmon del m_c’)tor Y < Analisis de_l’tlpo de T e
tipo de traccién traccion .
potencia
Y
Seleccién del material
Definicion del tipo de _| de los componentes >
sistema de transmision del sistema de
transmision

Figura 3.1. Diagrama del proceso propuesto para definir las caracteristicas del tren de engranajes.
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Primero, se establecen ciertos parametros del vehiculo, como la velocidad maxima, la
aceleracion, la masa (incluyendo al piloto) y el radio de las ruedas. A partir de estos
pardmetros, se calcula la potencia y el torque total del sistema necesarios para que el vehiculo
cumpla con el comportamiento esperado en términos de velocidad y aceleracion.

Luego, se realizan los analisis de masa y costo de los componentes del sistema de transmision
y del tipo de traccion, a partir de los cuales se determinan los componentes especificos y el
tipo de traccion requerido. Como siguiente paso, se define el tipo de transmision mecénica
y, finalmente, se selecciona el material de los componentes mecanicos de la caja de
transmision.

La configuracion del sistema de traccion del vehiculo estara basada en su potencia maxima
(P), la cual se determina mediante la siguiente ecuacion:

P=wx*t (3.2)

Donde o es la velocidad angular de la rueda y t es el torque maximo requerido.

Para determinar los parametros iniciales del vehiculo, se deben considerar dos aspectos
importantes: las normas del reglamento oficial de la competencia y las consideraciones de
disefio de vehiculos eléctricos FSAE reportadas en la literatura. Estos elementos permitiran
desarrollar un vehiculo con caracteristicas competitivas y comparables a las de otros
participantes.

3.1. Caracteristicas de disefio del vehiculo FSAE eléctrico

3.1.1. Velocidad méaxima

Para establecer la velocidad maxima, se analizaron los valores reportados en la literatura, con
el objetivo de conocer el intervalo de velocidades manejado comunmente en la competencia.
Esto permitio definir este parametro para nuestro caso de estudio de forma mas consciente y
realista.

Asimismo, se reviso el reglamento oficial de la Formula SAE (versién 1.0 2024) [42], con el
fin de identificar posibles restricciones en cuanto a la velocidad méxima del vehiculo. Este
reglamento establece un limite para el evento de resistencia (endurance), en el cual la
velocidad promedio debe mantenerse entre 48 y 57 km/h, mientras que la velocidad méxima
no debe exceder los 105 km/h.

Las velocidades maximas reportadas en la literatura se resumen en la Tabla 3.1.
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Tabla 3.1. Velocidades maximas reportadas en la literatura para vehiculos eléctricos FSAE.

Trabajos Velocidad méaxima
(km/h)
[13] 140
[9] 100
[11] 75
[12] 100
[18] 75
[43] 125

Como se puede observar en la tabla 3.1, la velocidad méaxima seleccionada con mayor
frecuencia en la literatura fue de 120 km/h. Sin embargo, se defini6é una velocidad méxima
de 110 km/h, ya que se considera como una decision coherente para un primer disefio.
Ademas, este es un valor que se ajusta mejor a la normativa de la competencia para el evento
de resistencia, el cual es el méas prolongado y tiene mayor peso en la puntuacion final.

3.1.2. Velocidad angular y radio de las ruedas

La ecuacion utilizada para determinar la velocidad angular de la rueda es:

_ Umax
w=—— (3.2)

Donde v,,,,, €s la velocidad maxima del vehiculo y r es el radio de la rueda.

Es evidente que se debe seleccionar un modelo especifico de llanta 0 neumatico. En un
prototipo de Férmula SAE, es posible utilizar diferentes medidas para las ruedas delanteras
y traseras; sin embargo, en este caso se optd por emplear el mismo modelo en las cuatro
ruedas por simplicidad.

Para la seleccién del modelo de las ruedas, se investigd y observé que los neumaticos
producidos por Hoosier Racing Tire Corp son ampliamente utilizados en vehiculos de SAE,
especialmente los del tipo “slicks” o lisos. Este tipo de neumaticos no presenta dibujo en la
banda de rodadura, es decir, son completamente lisos. Por esta razon, se emplean
comunmente en competencias de velocidad en circuito, ya que, al carecer de surcos, ofrecen
una mayor superficie en contacto con el suelo. Esto incrementa significativamente el agarre,
mejorando el desempefio del vehiculo bajo las condiciones extremas propias de este tipo de
competencia.

En el trabajo de Rohithraj y Arun Sundar [18] se utilizd el modelo de neumatico Hoosier
slicks 20x7.5-13 A2500. De manera similar, neumaticos equivalentes fueron empleados en
el vehiculo propuesto por Hu et al. [12], los cuales se aprecian en la Figura 2.1.
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Otro caso en el que se optd por neumaticos slicks del mismo fabricante es el prototipo
eléctrico de Formula SAE reportado por Drage et al. [44].

Consecuentemente, el neumatico seleccionado para este caso de estudio es el Hoosier slick
20.0x7.5-13 H43167 [45], cuyo didmetro exterior es de 20.6 pulgadas, equivalentes a 0.52
metros. Por lo tanto, el radio considerado para los calculos es 0.26 metros. Cabe mencionar
que este neumatico esta especialmente disefiado para las competencias FSAE.

Una vez establecidos el didmetro de la rueda y la velocidad maxima del vehiculo, se
determind la velocidad angular de la rueda empleando la ecuacion (6.2). De esta forma, se
obtuvo que w = 116.77 rad/s.

3.1.3. Aceleracién

Respecto a la aceleracion de un vehiculo FSAE eléctrico, como reportan Patel et al. [16], se
realizd considerando que el vehiculo debe alcanzar una velocidad de 0 a 100 km/h en un
tiempo determinado y competitivo. Por otro lado, en los trabajos de Hu et al. [12] y Carraro
et al. [13], la aceleracion se determin0 a partir de la dinamica del evento de aceleracion,
buscando completar la recta de 75 metros, propia del evento, en el menor tiempo posible,
basandose en los tiempos récord de ediciones anteriores.

En este caso, se determind una aceleracion considerando que el vehiculo alcance una
velocidad de 0 a 100 km/h en cuatro segundos. La aceleracién (a) se calculé utilizando la
ecuacion (3.3) [16].

(3.3)

Donde vy es la velocidad final, v, es la velocidad inicial (v, = 0) y t es el tiempo. De esta
manera, se obtuvo que a = 6.94 m/s?.

3.1.4. Torque

La aceleracion deseada en el vehiculo, asi como el diametro de las ruedas a utilizar, juegan
un papel fundamental en el disefio del sistema de transmisién. Ambos parametros permiten
determinar el torque requerido (7), el cual se calcula mediante la siguiente ecuacion:

T=m*xax*r (3.4)

Donde m es la masa total del vehiculo, incluyendo al piloto. Para este parametro, se
considerd una masa total m = 300 kg, que es un valor aproximado a los reportados en la
literatura [16]. Sustituyendo las variables en la ecuacién (3.4), se calcul6 un torque total (7)
de 545 Nm.
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3.1.5. Potencia

Conociendo los valores de la velocidad angular de la rueda (w) y el torque (z), fue posible
determinar la potencia maxima requerida. Utilizando la ecuacién (3.1), se obtuvo una
potencia de 64 kW. Los valores de los pardmetros de disefio establecidos previamente se
resumen en la Tabla 3.2.

Tabla 3.2. Parametros de disefio del vehiculo eléctrico FSAE.

Parametro Simbolo Valor
Velocidad maxima Vmax 110 km/h
Radio de las ruedas r 0.26 m

Velocidad angular de ® 116.77 rad/s
las ruedas

Aceleracion a 6.94 m/s?

Masa total m 300 kg

Torque total T 545 Nm

Potencia total P 64 kW

Con base en los valores de la potencia y el torque del sistema, se determina tanto el motor
como el tipo de traccion. Para concluir si es necesaria una traccion en dos o cuatro ruedas,
fue fundamental conocer las caracteristicas del motor. Por ello, la definicion del tipo de
traccion se completd en la siguiente seccidn, dedicada a la especificacion y seleccion de los
componentes eléctricos. En esta etapa se realizaron los andlisis correspondientes para
identificar la configuracion que proporciona una potencia de 64 KW'y un torque de 545 Nm.
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Capitulo
4

Especificacion y seleccion de los
componentes eléctricos del sistema

Es fundamental definir el motor eléctrico, ya que cada modelo puede requerir un controlador,
inversor y una cantidad de celdas de bateria diferente. Esta variabilidad en los componentes
impacta directamente en la masa total del vehiculo. Asimismo, a partir de la definicion del
motor, se determina la relacion de transmision del sistema, que constituye el punto de partida
para el disefio del tren de engranajes. En primera instancia, se recopil6 informacion de los
motores eléctricos aplicados a los sistemas de transmision tipo IWM para vehiculos FSAE
eléctricos, tal como se reporta en la literatura. También se investigaron los datos actualizados
de estos motores, correspondientes a sus caracteristicas operativas.

Posteriormente, se enlistaron los motores en la Tabla 4.1, incluyendo el tipo de corriente. Por
otro lado, en la Tabla 4.2 se presentan las caracteristicas operativas de cada uno de ellos.

Tabla 4.1. Listado de motores eléctricos para aplicaciones tipo IWM en vehiculos FSAE eléctricos reportados en la
literatura.

Modelo del motor Tipo de motor Tipo de corriente
Emrax 188 PMSM AC
Emrax 207 PMSM AC
Emrax 208 Sincrono trifasico AC
Plettenberg Nova 15 BLDC PMSM DC
Plettenberg Nova 30 BLDC PMSM DC
AMK DD5-14-10-POW 18600-B5 PMSM AC
HPM-10KW BLDC PMSM DC
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Tabla 4.2. Caracteristicas operativas de motores eléctricos para aplicaciones tipo IWM en vehiculos FSAE eléctricos
reportados en la literatura.

Modelo del motor  Potencia  Torque Voltaje Velocidad Masa Costo

(kW) (Nm) V) de rotacion (kg) (USD)
(RPM)
Emrax 188 60 100 160-660 8,000 7.1 2,602.46
Emrax 207 80 160 50-690 6,000 9.4 /

Emrax 208 86 150 170-690 7,000 9.4 2,840
Plettenberg Nova 15 20 56 120 5,500 3.6 2,300
Plettenberg Nova 30 30 80 350 5,000 6.3 4,900
AMK DD5-14-10 35 21 350 20,000 3.55 2,750
HPM-10KW 12 30.7 72 5,000 17 1,076

Como se menciond en el objetivo de este trabajo, se buscé reducir la masa no suspendida,
por lo que la masa del motor no fue el Unico factor por considerar. En consecuencia, fue
conveniente estimar las masas de los demas componentes del sistema de transmision, que
son la caja de engranajes, el controlador/inversor y el paquete de baterias. El proceso de
estimacion de masa de estos componentes se desarroll6 en las secciones siguientes. De igual
manera, se consideraron costos debido a que la viabilidad econdmica del sistema representa
un punto clave en la evaluacién del vehiculo durante la competencia [42].

Antes de continuar, es relevante sefialar que los motores Emrax 207 y AMK DD5-14 fueron
descartados debido a que ya no se encuentran disponibles y son comercialmente inaccesibles.
Asimismo, se excluyé el motor Emrax 208, ya que el modelo actual [46] presenta una
potencia maxima superior a los 80 kW, limite permitido por el reglamento de la competencia.

4.1. Relacion de transmisién

Para estimar la masa de la caja de engranajes, se calculo la relacidn de transmision necesaria
para cada uno de los motores listados. Las relaciones de transmisién se obtuvieron mediante
la siguiente ecuacion:

, Wmotor
= 4.1
' w ( )

Donde i es la relacién de transmision y wtor €S la velocidad angular del motor. Esta
ecuacion se aplico utilizando la velocidad angular especifica de cada motor, y los resultados
se presentan en la Tabla 4.3.

Tabla 4.3. Valores de las relaciones de transmisidn correspondientes a cada uno de los motores evaluados.

Modelo del motor Wootor (RPM) i
Emrax 188 8,000 7.2
Plettenberg Nova 15 5,500 49
Plettenberg Nova 30 5,000 45
HPM-10KW 5,000 45
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Con base en los resultados obtenidos, fue posible estimar la masa aproximada de los trenes
de engranajes correspondientes a cada motor. Para ello, se tomé de referencia la masa de
engranajes reportada en la literatura, considerando ademéas que, a mayor relacion de
transmision, se requieren engranes mas grandes y pesados. En la siguiente tabla se presentan
las estimaciones de masa para cada caso.

Tabla 4.4. Masas aproximadas de los trenes de engranajes para cada motor.

Modelo del motor Masa de los trenes de engranes (kg)
Emrax 188 4
Plettenberg Nova 15 2
Plettenberg Nova 30 15
HPM-10KW 15

Como se puede observar en la Tabla 4.4, el uso de motores Plettenberg Nova 30 conlleva la
implementacion del tren de engranajes mas ligero. Por el contrario, un motor Emrax 188
requiere un disefio de engranaje mas grande y pesado.

4.2. Controlador/Inversor

El reglamento de la Formula SAE estipula que los motores deben conectarse al sistema de
alimentacion a través de un controlador. Por lo tanto, es imprescindible considerar este
componente dentro del sistema. Ademas, el tipo de corriente de cada motor es un aspecto
relevante, ya que determina si se requiere Unicamente un controlador o un sistema compuesto
por controlador e inversor. En el caso de los motores de corriente alterna, es necesario
emplear ambos dispositivos.

A partir de la investigacion realizada sobre estos componentes, se recopil6 la informacién
necesaria, incluyendo el modelo del controlador o inversor, su masa y el costo aproximado.
Estos datos se presentan en la Tabla 4.5. Los controladores listados fueron seleccionados con
base en las recomendaciones de los fabricantes de los motores evaluados.

Tabla 4.5. Inversores/controladores correspondientes a cada motor.

Modelo del motor Inversor/controlador Masa (kg) Costo (USD)
Emrax 188 UniTek Bamocar D3 8.5 2,500
Plettenberg Nova 15 MST 140-200 15 1,700
Plettenberg Nova 30 MST 400-133 2.28 1,700
HPM-10KW Ezkontrol 72 Volt 3 630

4.3. Paquete de baterias

En cuanto al paquete de baterias, se siguié la metodologia propuesta por Gritsenko et al. [19]
para calcular la cantidad requerida de celdas para cada motor, asi como la masa y costo total
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del sistema. Como parte de este analisis, se consideraron las caracteristicas técnicas de un
modelo de celda reportado en la literatura [19], las cuales se resumen en la siguiente tabla.

Tabla 4.6. Caracteristicas técnicas de la celda EVE LF50-73103.

Parametro Simbolo Valor
Voltaje nominal Upat 32V
Capacidad Chat 50 Ah
Masa Myt 1.38 kg
Costo / $58.23 USD

Un paquete de baterias para un vehiculo eléctrico tipo FSAE se dimensiona en funcion del
namero de celdas individuales conectadas en serie y en paralelo, con el objetivo de suplir la
energia demandada por los motores. Sin embargo, es importante destacar que, en esta etapa
del procedimiento, no se consideran alin las exigencias especificas del reglamento de la
competencia. Por el momento, el proposito es inicamente identificar qué motor requiere un
paquete de baterias mas pesado y costoso.

En primer lugar, para determinar el nUmero necesario de celdas conectadas en serie (nge,),
se utiliza la siguiente ecuacion.

U = Upqr * Nger (4-2)

Donde U es el voltaje del paquete de baterias, que en este caso corresponde al voltaje de
operacion de cada motor; y Uy, s el voltaje nominal de una celda.

Por otro lado, para determinar el ndmero de celdas conectadas en paralelo (n,4,4;), €S
fundamental calcular primero la energia requerida por el motor eléctrico para su operacién
(E), mediante la ecuacion (4.3).

E=U=xIxt, 4.3)

Donde I es la corriente del motor y t, es el tiempo de operacion. Para este primer
dimensionamiento, se considera un valor de t, = 0.2 h.

Una vez obtenida la energia requerida, es posible definir el nimero de celdas conectadas en
paralelo (n,4,q;) Mediante la ecuacion:

E=Ux* Cbat * Nparal (4-4)

Donde C,,; €s la capacidad nominal de una celda.
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Con base en lo anterior, la Tabla 4.7 presenta los parametros de alimentacion de los motores
utilizados para dimensionar los paquetes de baterias.

Tabla 4.7. Parametros de alimentacion de los motores analizados.

Modelo del motor Voltaje (V) Corriente (A)
Emrax 188 390 310
Plettenberg Nova 15 120 240
Plettenberg Nova 30 350 110
HPM-10KW 72 195

Finalmente, la masa total de cada paquete de baterias (m,:q;) S€ calcula mediante la
siguiente ecuacion.

Miotal = Mpat * Nger * Nparal (4-5)

Donde m,,,; es la masa de una celda individual. Esto se debe a que, por cada celda conectada
en serie, se requiere conectar n,q,; celdas en paralelo, lo cual da como resultado una

distribucion equitativa del paquete de baterias. Esta configuracion permite una descarga
uniforme de las celdas durante la operacion del sistema.

Cabe destacar que, durante la realizacion de los calculos, los valores de nge, Y 1y4rq; deben
ser numeros enteros. Por ejemplo, si se obtiene un valor de n,,,.,; = 1.2, este se redondea a
Nparar = 2. ESto se debe a que no es imposible disponer de 1.2 baterias conectadas en

paralelo; por lo tanto, el valor se incrementa para asegurar el suministro de la energia
requerida.

De esta manera, se identifico la cantidad total de celdas, la masa total y el costo aproximado
para cada motor. Estos datos se resumen en la Tabla 4.8.

Tabla 4.8. Listado de los paquetes de baterias correspondientes a cada motor.

Modelo del motor Nger Nyaral No. de Myotal Costo
celdas (kg) (USD)
Emrax 188 122 2 244 336.72  14,208.12
Plettenberg Nova 15 38 1 38 52.44 2,212.74
Plettenberg Nova 30 110 1 110 151.8 6,405.3
HPM-10KW 23 1 23 31.74 1,339.29

Se observa que las masas y costos de los paquetes de baterias resultantes son
significativamente elevados. Sin embargo, en la Seccidn 9.3 se realizo6 el dimensionamiento
de este componente basado en simulaciones numéricas que contemplan las exigencias y
condiciones especificas de la competencia. Este procedimiento permiti6 obtener un paquete
considerablemente més ligero y econdémico.
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4.4. Seleccion del motor eléctrico

Para la seleccidn del motor eléctrico, se realizé un primer andlisis considerando la masa como
criterio principal, con el objetivo de reducir este pardmetro y mejorar la operatividad del
vehiculo. Ademas, se continu6 tomando en cuenta los costos para seguir evaluando el sistema
desde una perspectiva econdémica.

Posteriormente, se llevé a cabo un segundo analisis de estos motores aplicados a
configuraciones de traccion en dos ruedas (RWD) y en cuatro ruedas (AWD). Esto se realiz6
con el fin de especificar el nUmero de motores requerido y definir el tipo de traccion mas
adecuado.

El primer analisis se desarroll6 utilizando la técnica de matriz morfoldgica con un sistema de
puntuacion de cero a cinco, donde cada parametro fue clasificado mediante un cédigo de
colores. El esquema de colores y la puntuacion asignada a cada uno se muestran en la Tabla
4.9.

Tabla 4.9. Esquema de colores utilizado en el sistema de puntuacion.

Color

Puntuacion 0 1 2 3 4 5

El color verde representa la puntuacion méaxima, que es cinco, mientras que el color gris indica la
puntuacion minima, equivalente a cero. Por tanto, el color gris significa la descalificacion del
componente del analisis. En este sentido, se otorgé una mayor puntuacién a los componentes mas
ligeros y econémicos, mientras que los mas pesados y costosos recibieron puntuaciones mas bajas.

A continuacion, en la Tabla 4.10, se presenta la comparacion y el analisis realizado en relacién con
los parametros mencionados.

Tabla 4.10. Analisis de los motores en términos de masa (kg) y costo (USD).

Parametro Emrax 188 P.Noval5 P.Nova30 HPM-10KW
Masa del motor 7.1 3.6 6.3 17
Costo del motor 2,602.46 2,300 4,900 1,076
Masa del tren de engranajes 4 2 15 15
Masa del inversor/controlador 8.5 1.5 2.28 3
Costo del inversor/controlador 2,500 1,700 1,700 630
Masa del paquete de baterias 336.72 52.44 151.8 31.74
Costo del paquete de baterias 14,208.12 2,212.74 6,405.3 1,339.29
Masa total 356.32 59.54 161.88 53.24
Costo total 19,310.58 6,212.74 13,005.3 3,045.29
Puntuacién 14 38 29 40
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Analizando los resultados mostrados anteriormente, optar por el motor HPM-10KW
representa el sistema IWM méas ligero y menos costoso. No obstante, incrementa
significativamente la masa no suspendida, un aspecto critico que se busca reducir en este
trabajo. Por otro lado, utilizar el motor Emrax 188 implica un sistema méas pesado y costoso.
Sin embargo, aun no es posible tomar una decision definitiva, ya que se requiere realizar un
segundo analisis que considere el tipo de traccion.

Especificar el tipo de traccion no solo implica determinar si el sistema es capaz de proveer la
potencia y el torque requeridos, sino que también permite conocer la masa total y la masa no
suspendida. Debido a que se esta aplicando una configuracion IWM, los motores eléctricos
se analizan considerando su implementacion tanto en una traccion trasera RWD como en una
traccion en las cuatro ruedas AWD.

En consecuencia, se evallan parametros como la potencia y el torque de salida, asi como la
masa total (que en este caso corresponde a la masa no suspendida), la cual es la suma de las
masas de los motores. La potencia de salida corresponde a la potencia de cada motor, como
se muestra en la Tabla 4.2. Por otro lado, el torque de salida (z,,) se define mediante la
ecuacion (4.6), ya que la unica forma de alcanzar el torque deseado (7) es a través de la caja
de transmision.

Tout = Tmotor * I (4.6)

Donde 7,,,:0r €S €l torque del motor. Como estas cantidades de potencia y torque de salida
comprenden a un solo motor por rueda, deben multiplicarse segun el tipo de traccién. Por
ejemplo, en una configuracion AWD, el valor de t,,,; debe multiplicarse por cuatro.

En la Tabla 4.11 se presenta la comparativa y andlisis desarrollado para los motores,
considerando los dos posibles tipos de configuracion de traccion. Para este analisis se utilizo
la misma técnica empleada en el primer analisis.

Tabla 4.11. Analisis de los motores en funcién del tipo de traccién.

Modelo del Tipode  Potenciade  Torque de Masa total  Puntuacion
motor traccion  salida (kW) salida (Nm) (kg)
RWD 120 1,440 14.2 0
Emrax 188
AWD 240 2,880 28.4
RWD 40 548.8 7.2 12
P. Nova 15
AWD 80 1,097.6 14.4 15
RWD 60 720 12.6 13
P. Nova 30
AWD 120 1,440 25.2 0
RWD 24 276.3 34
HPM-10KW
AWD 48 552.6 68 9

Recordando que la potencia y el torque requeridos en el sistema son 64 kW y 545 Nm,
respectivamente, resulta sencillo determinar qué configuraciones son viables. En el caso del
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motor Emrax 188, su uso no es conveniente para una configuracion IWM, ya que la potencia
total, tanto en una configuracién de traccion trasera (RWD) como en una de traccién en las
cuatro ruedas (AWD), supera el limite maximo permitido de 80 kW. De manera similar, el
motor Nova 30 no es viable en una configuracion AWD por la misma razon.

Por otro lado, aunque el motor HPM-10KW obtuvo la mayor puntuacion en el primer
andlisis, no cumple con los requerimientos minimos de potencia en ninguna configuracion,
ademas de presentar una masa no suspendida considerablemente alta. Por lo tanto, este motor
también se descarta.

Por otra parte, la configuracion AWD con motores Nova 15 es la Gnica que cumple con los
requerimientos de potencia y torque establecidos. Ademas, representa la opcion mas ligera
dentro de este tipo de traccion y obtuvo la mayor puntuacion tras la evaluacion realizada.

Con base en los resultados de ambos analisis, se selecciona el motor Plettenberg Nova 15
(modelo 15-70-B6 P30 LW [47]) para una configuracion de traccion AWD. Por lo tanto, un
tren motriz AWD que utilice estos motores junto con controladores MST 140-200, trenes de
engranajes con una relacion de transmision de 4.9 y un paquete de baterias compuesto por
aproximadamente 38 celdas representa la mejor opcién. Esta configuracion ofrece un
equilibrio entre la masa, costo, potencia y torque.
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Capitulo
5

Evaluacion de las diferentes configuraciones
del tren de engranajes

Este analisis se baso en la revision de las configuraciones reportadas en la literatura con la
finalidad de identificar la opcion méas adecuada, asi como el mejor arreglo de la caja de
engranajes para el caso de estudio planteado en este trabajo.

En la primera etapa, se identificaron los tipos de transmision aplicables a configuraciones
con motor en rueda (IWM) utilizadas en vehiculos eléctricos tipo Férmula SAE, segun lo
documentado en la literatura cientifica. Los hallazgos indicaron que, de manera consistente,
los estudios consultados optan por sistemas de reduccion planetaria (también conocidos
como sistemas de engranajes planetarios o epicicloidales), los cuales estan conformados por
engranes de angulo recto. Esta preferencia se debe a los multiples beneficios que ofrece este
tipo de transmision. Las ventajas asociadas, asi como las principales caracteristicas de un
sistema de engranajes planetarios, se describieron previamente en el estado del arte.

EnlaTabla 1.1 se presentan las configuraciones de transmision documentadas en la literatura,
especificando los arreglos utilizados, el tipo de engranes empleados, asi como las ventajas y
desventajas identificadas por los distintos autores. A partir de este andlisis, se observé que el
numero de etapas en un tren de engranajes se determina por la relacion de transmision ().

En particular, se identifico que los sistemas de engranajes planetarios operan eficientemente
dentro de un intervalo de relaciones de transmision que va de 3:1 a 10:1. En caso de requerir
una relacion superior a 10:1, es necesario incorporar una segunda etapa para alcanzar la
reduccion deseada.
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Para el tren de engranajes del sistema de transmision propuesto en este trabajo, se optd por
el disefio de un sistema planetario de angulo recto. Dado que la relacién de transmision (i)
calculada para el motor seleccionado es 4.9, se concluyé que una sola etapa es suficiente para
cumplir con los requerimientos del sistema.

5.1. Configuracién mecanica del sistema de engranajes planetarios

El sistema de engranajes planetarios estd compuesto por un conjunto de engranes dispuestos
de manera que los ejes de entrada y el de salida son concéntricos, lo que permite una
transmision compacta y eficiente. Este tipo de sistema consta de los siguientes componentes
principales:

e Engrane central (sol o “sun gear”): es el engrane alrededor del cual giran los demas.

e Engranes planetarios: son dos 0 méas engranes que giran alrededor del engrane sol.

e Engrane anular (corona o “ring gear”): es un engrane externo que engrana con los
planetas y contiene internamente su dentado.

e Brazo portador (Carrier o porta-satélites): es un elemento mévil que sostiene los ejes
de los engranes planeta, y transmite el movimiento hacia el eje de salida en funcion
de la configuracion elegida.

Una representacion esquematica del sistema, con la identificacion de cada uno de los
componentes, fue presentada previamente en la Figura 2.4.

Este sistema puede configurarse en tres formas diferentes, dependiendo de cual de sus
componentes actle como conductor, conducido y fijo. Es decir, se distingue entre el
componente impulsado directamente por el motor eléctrico, el que transmite el movimiento
de salida a la rueda y el que permanece inmovil o bloqueado.

La disposicion de estos componentes determina el comportamiento del sistema, y a estas
variaciones se les denomina “configuraciones mecanicas”. En la Tabla 5.1 se detallan las
funciones de los componentes en cada una de estas configuraciones.

Tabla 5.1. Posibles configuraciones mecanicas en un tren de engranajes planetarios.

Configuracion Conductor Conducido Fijo
mecanica
Planetaria Sol Porta-satélites Anillo
Estrella Sol Anillo Porta-satélites
Solar Anillo Porta-satélites Sol

En este contexto, es necesario seleccionar la configuracion que permita al tren de engranajes
proporcionar el aumento de torque y la reduccién de velocidad requeridos. Por ello, se
revisaron las configuraciones mecanicas reportadas por diversos autores en la literatura
especializada. Estas se presentan enumeradas en la Tabla 5.2.
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Tabla 5.2. Configuraciones mecdnicas de trenes de engranajes planetarios reportados en la literatura para aplicaciones
IWM.

Autores Conductor/Entrada Conducido/Salida Fijo

[10], [9], [14], [15], [18] Sol Porta-satélites Anillo

Como puede observarse, en todos los trabajos revisados se emplea la misma asignacién de
funciones para los componentes: el engrane sol actia como conductor, el porta-satélites como
conducido y el anillo permanece fijo. Esta disposicion corresponde a la configuracion
mecanica de tipo planetaria.

Asimismo, a partir del andlisis del estado del arte, se identificaron las principales
caracteristicas de las tres configuraciones mecanicas posibles. Estas se ilustran en la Figura
5.1, mediante un diagrama descriptivo de los sistemas de transmision por engranajes
planetarios o epicicloidales, utilizados en aplicaciones IWM para vehiculos eléctricos tipo
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Figura 5.1. Diagrama descriptivo de un sistema de transmision de engranajes planetarios para aplicaciones IWM.

Con el fin de verificar y evaluar el comportamiento de cada una de estas disposiciones
mecanicas posibles, se desarroll6 un modelo CAD 3D de un sistema de engranajes
planetarios con una relacion de transmision (i = 3), basado en el disefio propuesto por Patel
et al. [16] y posteriormente se llevé a cabo un andlisis cineméatico. Ambas actividades se
realizaron utilizando el software de SolidWorks.

El andlisis cinematico se desarrollé aplicando cada tipo de configuracion mecanica con el
objetivo de identificar aquella que ofreciera el comportamiento mas adecuado en términos
de incremento de torque y reduccion de velocidad del motor. En la Figura 5.2 se presenta el
modelo tridimensional del sistema de engranajes empleado, en la cual cada componente se
sefiala y se muestra con un color diferente.
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Figura 5.2. Modelo CAD 3D del tren de engranajes planetarios sometido a analisis cinematico.

Siguiendo este orden de ideas, los analisis cinematicos se realizaron considerando las tres
configuraciones mecanicas vistas en la Figura 5.1: planetaria, solar y estrella. Para cada caso,
se obtuvieron las graficas de velocidad angular (RPM) y momento angular (kg*m?/s) en las
entradas y salidas del sistema. Posteriormente, se compararon los comportamientos obtenidos
y se identificé la configuracién méas adecuada para la aplicacion de este trabajo.

Para esto, fue necesario definir una velocidad angular de entrada. En este estudio, se
establecié un perfil de velocidad que simula el comportamiento real de un modelo de los
motores de Plettenberg, el cual alcanza una velocidad de 8,000 RPM en aproximadamente
1.3 segundos [48].

Cabe destacar que se tomo en cuenta el momento angular, ya que no fue posible obtener
gréficas de torque de entrada y salida. Sin embargo, como el momento angular esta
directamente relacionado con el torque, se contempla que, si este parametro es mayor,
entonces el torque también lo es y viceversa. Las Figuras 5.3 y 5.4 presentan las gréaficas
correspondientes a las configuraciones de tipo planetaria y solar, respectivamente.
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Figura 5.3. Velocidad angular de entrada vs salida para las configuraciones planetaria y solar.
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Figura 5.4. Momento angular de entrada vs salida para las configuraciones planetaria y solar.

En la grafica presentada en la Figura 5.3 se observa que ambas configuraciones mecanicas,
planetaria y solar, permitieron la reduccion de velocidad. La curva azul representa la
velocidad de entrada al sistema, mientras que las curvas roja y verde corresponden a las
velocidades de salida de las configuraciones planetaria y solar, respectivamente.

Sin embargo, se aprecia que la disposicién de los componentes en la configuracién de tipo
planetaria proporciond una mayor reduccion de velocidad y en proporcién a la relacién de
transmision en comparacién con la configuracién solar. Esta diferencia, aunque técnica y
cuantificable, no represent6 un factor decisivo en la eleccion final de la configuracion, al
menos en esta etapa del analisis.

En la gréafica mostrada en la Figura 5.4 se observa una respuesta diferente. EI momento
angular de la entrada, representado por la curva azul, y la salida, representada por la curva
roja, corresponden a la configuracion planetaria. Esta configuracion incrementa el momento
angular y, por ende, el torque.

Por otro lado, en la configuracion solar, la entrada esta indicada por la curva amarilla y la
salida por la curva parpura; en este caso, el momento angular disminuyd. Debido a esta
caracteristica, la configuracion mecanica solar se descarto, ya que no es deseable reducir este
parametro para la aplicacién considerada.

En las Figuras 5.5 y 5.6 se presentan las graficas resultantes del analisis cinemaético aplicado
a una configuracion mecéanica de tipo estrella. En este caso, se observa una diferencia
significativamente mas marcada entre los valores de velocidad y momento angular en la
entrada y salida del sistema.

Las curvas de salida presentaron valores negativos, lo que indica que el sentido de giro del
motor se invierte al utilizar este tipo de configuracién. Este comportamiento impediria que
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el vehiculo avance hacia adelante, ademas de que esta prohibido que el vehiculo se desplace
en reversa durante las pruebas de la competencia FSAE. Por estas razones, la configuracion
de tipo estrella se descarto.
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Figura 5.5. Grafica de velocidad angular de entrada versus salida para la configuracion estrella.
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Figura 5.6. Grafica de momento angular de entrada versus salida para la configuracién estrella.

A partir de los analisis cinematicos realizados, se concluyé que la configuracion mecéanica
de tipo planetaria es la mas adecuada para el sistema de engranajes planetarios propuesto, ya
que cumplio6 con el comportamiento esperado: reducir la velocidad de acuerdo con la relacién
de transmision y aumentar el torque. Por tanto, se asignd el engrane sol como entrada, al
engrane anillo como fijo y al porta-satélites como salida del sistema.
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Capitulo
6

Seleccidon del material del
sistema de transmision

Para la seleccion de los materiales del sistema de transmision, se tomaron como referencia
unicamente aquellos utilizados en los componentes mecanicos de cajas de transmision
reportados en la literatura especializada. Los elementos considerados en este analisis son los
engranes, los ejes, la carcasa y el porta-satélites.

En la Tabla 6.1 se presenta una recopilacion de los materiales empleados en estos
componentes segun los estudios realizados.

Tabla 6.1. Materiales utilizados en los componentes mecanicos de cajas de transmision reportados en la literatura.

Autores Engranes Ejes Carcasa Porta-satélites
[9] 16MnCr5 / / Aluminio 7075-T6
[10] 20NiCrMoS2-2 EN 36 Aluminio 6061-T6 EN 36
[15] EN 36 / / /

[16] 18CrNiMo7-6 AISI 4340  Aluminio 6061-T6 /
[18] 20NiCrMoS2-2 / Aluminio 7075-T6  Aluminio 7075-T6

Asimismo, se evaluaron algunas de las propiedades mecanicas de los materiales recopilados,
las cuales se presentan a continuacion, en la Tabla 6.2. Es importante sefialar que el acero
EN 36 no se considero en esta evaluacion debido a la limitada disponibilidad de informacion
relacionada con sus propiedades mecanicas.
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Tabla 6.2. Propiedades de los materiales evaluados segun la literatura.

Material Densidad Madulo Resistencia Resistencia Relacion
(kg/m?3) elasticode  alafluencia Gltima a la de

Young (GPa) (MPa) tension (MPa)  Poisson
20NiCrMoS2-2 [10] 7,800 210 590.59 510-1,460 0.3
16MnCr5 [49] 7,850 200 590 780-1,080 0.29
18CrNiMo7-6 [50] 7,800 210 >=780 1,080-1,320 0.3
AISI 4340 [21] 7,850 200 710 1,110 0.29
A'“m'”['glgom'm 2,810 717 503 572 0.33
A'“m'”['gl?om'm 2,700 68.9 276 310 0.33

Con base en la informacion presentada en la Tabla 6.1, los materiales que se han utilizado
para la fabricacién de los ejes son la aleacion de acero AISI 4340 [16] y el acero EN 36 [10].
No obstante, por la falta de datos técnicos suficientes del acero EN 36, se seleccioné el AlSI
4340 por ser la unica opcion restante. Asimismo, fue el caso con el material para el porta-
satélites, para el cual se eligio la aleacion de aluminio 7075-T6.

En cuanto al material de la carcasa, se opto por la aleacién de aluminio 6061-T6. La eleccion
de este aluminio sobre el 7075-T6 para este componente responde al objetivo de reducir la
masa no suspendida del sistema, ya que presenta una menor densidad, lo que lo hace mas
adecuado para esta aplicacion en términos de eficiencia y desempefio dinamico.

Finalmente, el material seleccionado para los engranes es el acero de cementacion
18CrNimo7-6, debido a que presenta una menor densidad y mayores valores de resistencia a
la fluencia y resistencia Gltima a la tensién en comparacién con los aceros 20NiCrMoS2-2 y
16MnCr5, como se observa en la Tabla 6.2. Estas propiedades permiten anticipar un mejor
desempefio mecanico y una mayor resistencia a la fatiga en condiciones de carga, lo cual es
fundamental para la fiabilidad del sistema de transmision.

En conclusion, la seleccion final de materiales para los componentes mecanicos del sistema
de transmision propuesto se resume en la Tabla 6.3. Con el fin de mantener la coherencia en
la documentacion técnica, se han adoptado las designaciones de los materiales conforme a la
norma DIN por haber sido muy utilizada en la literatura consultada para la realizacion de este
trabajo.

Tabla 6.3. Materiales seleccionados para los componentes mecanicos del sistema de transmisidn propuesto.

Componente Material seleccionado Material bajo la
norma DIN
Engranes 18CrNimo7-6 DIN 1.6587
Ejes AISI 4340 DIN 1.6565
Porta-satélites Al 7075-T6 DIN 3.4365
Carcasa Al 6061-T6 /
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Capitulo
7

Diseno de detalle de los engranes
del sistema de transmision

7.1. Dimensionamiento de los engranes planetarios

El dimensionamiento y disefio de los engranes se desarrollé con base en los métodos descritos
en los estudios de Daled y Schoenaers [9], Patel et al. [16] y Rohithraj y Sundar [18], los
cuales se fundamentaron en las directrices y recomendaciones establecidas por la normativa
AGMA para engranajes industriales.

En primera instancia, se establecié un médulo (M) de 2 mm. Posteriormente, se definié el
namero de dientes del engrane sol (Z;) como 17, valor considerado como el minimo para
evitar el fendmeno conocido como “socavado de los dientes” [9]. Este fendOmeno ocurre
cuando las curvaturas de los dientes de los engranes no son tangentes entre si, sino que se
intersecan, lo cual compromete la integridad del contacto y puede generar fallas prematuras
[52].

A partir de este valor inicial, se procedio al calculo del nimero de dientes del engrane anillo
(Z,) y de los engranes planeta (Z,), siguiendo este orden. Para determinar el numero de
dientes del engrane anillo, se utilizé la ecuacion:

Z, = (i—1)* Zg (7.1)
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Sustituyendo los valores de la ecuacion anterior, se obtiene que el nimero de dientes del
engrane anillo es Z,, = 67. Una vez definidos los nimeros de dientes del engrane sol y el
engrane anillo, se procedid a calcular el nimero de dientes de los engranes planeta (Z,)
utilizando la ecuacion (7.2):

7 = (7.2)

De esta forma, se determiné que los engranes planeta deben tener 25 dientes (Z,, = 25).

Adicionalmente, se definieron otras caracteristicas geométricas del sistema de engranajes. La
anchura de los engranes se establecio en 12 mm, valor minimo reportado en la literatura para
aplicaciones similares [15].

En cuanto al angulo de presién, se seleccion6 un valor de 20°, ya que proporciona un
equilibrio adecuado entre resistencia y suavidad en la transmision. Este valor es ampliamente
utilizado en disefios actuales debido a que minimiza el debilitamiento en la base del diente,
reduciendo asi el riesgo de fractura por cargas repetidas [53].

Posteriormente, se realizaron los calculos correspondientes para obtener los pardmetros
fundamentales de disefio de los engranes, los cuales incluyen:

e Diametro primitivo (circunferencia primitiva)
e Alturade la cabeza (addendum)

e Alturadel pie (dedendum)

e Altura total del diente

e Paso diametral

e Paso circular

e Espesor del diente

e Radio de entalle

La Figura 7.1 ilustra las principales partes que componen un engrane, proporcionando una
representacion visual clara de la estructura y disefio. Esta imagen permite comprender mejor
la funcion de cada pardmetro geométrico en el contexto del engranaje.

Por su parte, la Tabla 7.1 presenta un resumen de las ecuaciones utilizadas y los valores
calculados para cada uno de los parametros fundamentales del disefio de los engranes
planetarios propuestos.

73



/ﬂ Cresta

Circulo de la

cabeza -
3 Cara

Paso
circular

L. Espesor

Cabeza (addendum)
Flanco

Raiz (dedendum) del diente W Ancho de] /\‘- \\\\\\\
S SR\ e -\S*'\\ W
R S S & <
Claro Radio del 7\ T 77::__“@\"\\--
entalle T -

Circulo de la Circulo
raiz (dedendum)  del claro

Figura 7.1. Terminologia de un engrane recto [53].

Tabla 7.1. Dimensiones de los engranes utilizados en el sistema de transmisidn propuesto.

Parametro Simbolo Ecuacion Valor
Madulo M e@;ﬁ?gg% 2 mm
No. de dientes del engrane sol Zg eF;?gzrlgiE[j% 17
No. de dientes de los engranes planeta Zy Zy = (Zy —Zs)/2 25
No. de dientes del engrane anillo Z, Zy=({—-1)*Z; 67
Diametro del engrane sol Dy Dy =M * Z 34 mm
Diametro de los engranes planeta D, D, =M * Z, 50 mm
Diametro del engrane anillo D, D, =M xZ, 134 mm
Anchura b eF;?gﬁrlzim 12 mm
Cabeza del diente A A=M 2 mm
Pie del diente De De = 1.25M 2.5 mm
Altura del diente h h=A+ De 4.5 mm
Paso diametral Pd Pd = Z;/Dq 0.5 mm
Paso circular Pc Pc =nM 6.238 mm
Espesor del diente S S = Pc(19/40) 2.985 mm
Radio de entalle R R =Pc/12 0.52 mm

7.2. Ecuacién de Lewis

Con el objetivo de validar el disefio de los engranes en términos de resistencia y durabilidad,
es posible realizar calculos manuales que consideren factores de desgaste y vida Gtil mediante
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la combinacion de ecuaciones clésicas, como las de Lewis y Buckingham. Este
procedimiento es conocido como disefio de engranes rectos.

Diversos estudios, como los realizados por Gupta et al. [22], White et al. [15], Patel et al.
[16] y Kishore et al. [23], emplearon esta metodologia, cuyas directrices han sido adoptadas
en el presente trabajo. Estos enfoques resultan fundamentales para prevenir fallas en los
dientes del engranaje, asegurando asi un funcionamiento confiable del sistema de
transmision.

La ecuacion de Lewis se utiliza principalmente para determinar la anchura (también Ilamada
espesor) de los dientes del engranaje, y se expresa de la siguiente manera:

Fr =0, *Pc*y,*b (7.3)

Donde F; representa la carga tangencial, o,, es el esfuerzo admisible o esfuerzo de disefio,
Pc corresponde al paso circular, y, es el factor de formay b es la anchura del engranaje.

Es importante destacar que la ecuacion de Lewis debe aplicarse Unicamente al engrane
considerado mas débil del sistema. Cuando los engranes estan fabricados con el mismo
material, el componente mas vulnerable suele ser el pifion. En el presente disefio, dado que
se ha asumido que todos los engranes del sistema planetario estan construidos con el mismo
material, la ecuacién de Lewis se aplicO especificamente al engrane sol. Esta eleccion
garantiza que se contempla adecuadamente la resistencia del componente critico,
contribuyendo a evitar posibles fallas estructurales durante la operacion.

La carga tangencial (F;) representa la fuerza responsable de transmitir la potencia en un
sistema de engranajes. Esta puede calcularse mediante la ecuacion:

Fp =l (7.4)

Donde P; es la potencia transmitida [W] y v es la velocidad de la linea de paso [m/s]. La
potencia transmitida (P;) se determind con la siguiente expresion:

PT — metOT * Tmotor (75)

nplanetas

Donde 7ny14netqs €5 €1 NUMero de engranes planeta en el tren planetario. La ecuacion (7.5)

describe que se reparte de forma equitativa la potencia generada por el motor entre los
engranes planeta, asumiendo una distribucion simétrica de carga.

En el presente disefio se consideran tres engranes planeta (n, = 3), ya que un sistema
planetario con Unicamente dos planetas tiende a presentar problemas de desalineacion con
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mayor facilidad. Por otro lado, la inclusion de cuatro 0 méas engranes planeta puede verse
restringida por el espacio disponible entre el engrane sol y el engrane anillo [54].

En particular, dado que en el disefio propuesto se planted utilizar engranes planeta de mayor
didmetro que el engrane sol, se determind que el uso de tres planetas representa la mejor
opcion en téerminos de estabilidad mecénica y viabilidad espacial.

Por su parte, la velocidad de la linea de paso (v) corresponde a la velocidad lineal en el punto
de contacto entre dos engranes, es decir, donde se produce la transmision de movimiento sin
deslizamiento relativo. Este parametro se calcula utilizando la siguiente ecuacion:

_ 1 * Dy * Ny

= (7.6)

v

Donde D; es el diametro primitivo del engrane sol y N; es la velocidad del engrane sol. Dado
gue este engrane actia como elemento conductor del sistema planetario, se asume que gira a
la misma velocidad que el motor. Por lo tanto, se establece que N = 5,500 RPM.

Al resolver las ecuaciones (7.4) a (7.6), se obtienen los valores correspondientes a la carga
tangencial, la potencia transmitida y la velocidad de linea de paso, los cuales se presentan en
la Tabla 7.2.

Tabla 7.2. Valores calculados de la carga tangencial, la potencia transmitida y la velocidad de la linea de paso.

Parametro Simbolo Valor
Velocidad de la linea de paso v 9.79 m/s
Potencia transmitida P, 10,751.22 W
Carga tangencial Fr 1,098.04 N

Continuando con el procedimiento, el factor de forma (y,) se calcula mediante la ecuacion
(7.7), vélida para engranajes con un angulo de presion de 20°.

0.912

¥y = 0.15 — (7.7)

N

Posteriormente, se determina el esfuerzo admisible (o,,) utilizando la ecuacion de Lewis
(7.3). Los resultados obtenidos se presentan en la Tabla 7.3.

Adicionalmente, el esfuerzo permisible también puede calcularse mediante la siguiente
expresion:

oy = 04 * C, (7.8)
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Donde g, es el esfuerzo estatico admisible y C,, es el coeficiente de velocidad. El esfuerzo
estatico admisible (o) se define segln la ecuacion (7.9).

Oy
04 = ﬁ (79)

Donde g, es la resistencia ultima a la tension del material seleccionado para los engranajes
y F.S., es el factor de seguridad.

Para este disefio, se ha asignado como material del engranaje el acero estandar DIN 1.6587,
cuyo valor de o, es de 1,200 MPa [16].

Por otra parte, el coeficiente de velocidad (C,) se determina en funcion de la velocidad de la
linea de paso (v). Para engranajes que operan a velocidades de hasta 20 m/s [23], se emplea
la siguiente ecuacion:

3
La importancia de la ecuacién de Lewis radica en su capacidad para estimar adecuadamente
la anchura (b), una variable critica en el disefio mecanico. Como se observa en la ecuacion
(7.9), el factor de seguridad (F.S.) esta directamente influenciado por el valor de la
resistencia a la fluencia y este, a su vez, depende de parametros como a,,, que se ven
afectados por b.

En este contexto, un aumento en la anchura del engranaje (b) conduce a una disminucion del
esfuerzo por unidad de area, lo que se traduce en un mayor factor de seguridad. Por lo tanto,
la seleccién adecuada de (b) es fundamental para garantizar la resistencia y confiabilidad del
sistema de transmision.

En este caso, una anchura de 12 mm resultd en un factor de seguridad (F.S.) de 1.6, valor
superior al minimo recomendado de 1.5 [9]. Con el objetivo de reducir la masa del engranaje,
se considerd una segunda alternativa utilizando las ecuaciones previamente presentadas, con
una anchura (b) de 11 mm. No obstante, dicha reduccién condujo a un factor de seguridad
inferior al valor minimo aceptable.

Por esta razon, se mantuvo la anchura inicial de 12 mm, lo cual garantiza un compromiso
adecuado entre la ligereza y seguridad estructural, cumpliendo con los criterios establecidos
para el disefio mecanico.

Los valores calculados para todos los parametros involucrados en el procedimiento, con base
en la ecuacion de Lewis, se presentan a continuacién en la Tabla 7.3.
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Tabla 7.3. Pardmetros calculados a partir de la ecuacion de Lewis.

Parédmetro Simbolo Valor
Esfuerzo admisible Oy 145.12 MPa
Esfuerzo estatico admisible Oy 750.58 MPa
Resistencia Ultima a la tension oy 1,200 MPa
Coeficiente de velocidad Cy 0.19
Factor de forma Vp 0.1004
Factor de seguridad F.S. 1.6
Anchura de los engranes b 12

7.3. Carga estatica en el diente

Como siguiente paso del procedimiento, se determing el valor de la carga estética en el diente
(F,). Este parametro representa la maxima carga tangencial que un diente puede soportar sin
presentar fallas estructurales.

La carga estatica del diente se calcula utilizando la ecuacion (7.11):
F,=04*Pcxy,*b (7.11)

El resultado de (F;) se anexa en la Tabla 7.4.

7.4. Carga de desgaste en el diente

Posteriormente, se calcul6 la carga de desgaste (Fy,), la cual representa la carga tangencial
maxima que puede soportar un diente sin que se produzca falla por picadura. Este tipo de
falla se caracteriza por la aparicion de corrosion localizada o de pequefias picaduras en la
superficie de contacto de los dientes del engranaje, producto de la fatiga superficial y la
presion de contacto repetitiva [55].

La carga de desgaste se determina mediante la siguiente ecuacion:
Fw=Dsg*xb*Q*k (7.12)

Donde Q es el factor de relacién de velocidad y k es el factor de combinacién (que depende
del material de los engranajes y las condiciones de operacion). Para engranajes externos, el
factor de relacién de velocidad (Q) se calcula con la siguiente expresion [23]:

2i
Q= 1 (7.13)
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Por otro lado, el factor de combinacion (k) fue calculado utilizando la siguiente expresion:

_(0.2)(sin20°) (1 1

Donde o, es el limite de resistencia a la fatiga superficial del material empleado para los
engranes, cuyo valor es o, = 1,500 MPa [16], Es y E,, son los mddulos de elasticidad
(mddulos de Young) correspondientes a los materiales del engrane sol y de los planetas,
respectivamente. En este caso, ambos tienen un valor de Es = E,, = 210 GPa.

A partir de la resolucion de las ecuaciones (7.11) a (7.14), se obtuvieron los valores que se
muestran en la Tabla 7.4. Estos resultados son fundamentales para evaluar la resistencia de
los engranes frente al desgaste y garantizar un disefio mecanico robusto y eficiente.

Tabla 7.4. Pardmetros calculados a partir de las ecuaciones de carga estatica y carga por desgaste en el diente.

Parametro Simbolo Valor
Carga estética F; 5,679.21 N
Carga de desgaste Fy 3,547.73 N
Factor de relacion de velocidad Q 1.66
Factor de combinacion k 5.24
Limite de resistencia de la superficie O, 1,500 MPa
Modulo de Young del material para E, 210 GPa
el engrane sol
Modulo de Young del material para E, 210 GPa

el engrane planeta

7.5. Carga dindmica en el diente

La carga dindmica (F;) corresponde a la suma de la carga tangencial (Fy) y la carga dindmica
inducida (F;), la cual se genera durante la interaccion dinamica entre los dientes de los
engranes. Esta carga se calcula mediante la siguiente expresion:

F,=Fp +F, (7.15)

La carga dinamica inducida (F;) se determina utilizando la ecuacion (10.16), la cual considera
las imperfecciones geométricas, las tolerancias de fabricacion y los efectos de inercia
presentes durante el funcionamiento del sistema.

_ 21v(bc + Fr)
Y21+ bc + Fr

(7.16)
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Donde c representa el factor de deformacién o factor dinamico. Este pardmetro se calcula
mediante la ecuacion (7.17).

k,*e

¢ (7.17)

-1 1
E'E,

Donde k, es el factor de forma del diente, cuyo valor depende del &ngulo de presion. Para
engranajes con un angulo de presion de 20°, se adopta un valor de k, = 0.111.

Por otra parte, (e) es la suma de errores del engranado entre los dientes en contacto, también
conocida como suma de error de paso. Este valor representa la acumulacion de las
desviaciones geométricas entre los dientes del engrane sol y los dientes del engrane planeta.
La relacidn entre estos parametros se expresa en la siguiente ecuacion:

e=es+e, (7.18)

El error de paso del engrane sol (es) y el del planeta (e,) se determinan aplicando las
ecuaciones (7.19) y (7.20), respectivamente.

es = 32 + 2.50; (7.19)

Donde @, es el factor de tolerancia para el engrane sol. Este se obtiene utilizando la ecuacion
(7.21).

e, = 32+ 2.50, (7.20)

Donde @, es el factor de tolerancia para el engrane planeta. Dicho parametro se calcula
mediante la ecuacion (7.22).

@s = M + 0.25,/D (7.21)
¢, =M +0.25,/D, (7.22)

Los valores obtenidos a partir de las ecuaciones (7.15) a (7.22) se presentan en la Tabla 7.5.
Estos resultados son fundamentales para analizar el comportamiento del sistema de
engranajes bajo condiciones dindmicas, permitiendo identificar posibles riesgos de fallo por
sobrecarga o resonancia. Asimismo, contribuyen a validar la integridad del disefio y asegurar
un funcionamiento confiable y seguro del mecanismo.
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Tabla 7.5. Parametros calculados a partir de la ecuacién de carga dinamica del diente.

Parametro Simbolo Valor
Carga dinamica F, 2,052.87 N
Carga dindmica inducida F; 954.83 N
Factor de deformacion c 956.45 Nmm?
Suma de los errores de paso e 0.08 mm
Error de paso del engrane sol e 40.64 um
Error de paso del engrane planeta ep 41.42 pm
Factor de tolerancia del engrane sol D 3.46
Factor de tolerancia del engrane planeta Dy 3.77

7.6. Criterios para un disefio seguro de los engranes

Los célculos de las cargas actuantes en los dientes de los engranes se realizaron con el
objetivo de evaluar la resistencia mecanica y garantizar la seguridad del disefio frente a
posibles fallas, ya sea por fractura o desgaste prematuro. Para que un disefio sea considerado
como seguro, deben cumplirse las siguientes condiciones fundamentales:

e Lacarga estatica (F,) debe ser, al menos, 1.5 veces mayor que la carga dindmica (F )
aplicada sobre el diente del engranaje.

e Lacargade desgaste diente (F,) debe ser mayor que la carga dindmica (F,;) que actla
sobre el diente del engrane durante su funcionamiento.

En el caso del presente disefio, ambas condiciones se satisfacen, lo cual permite clasificar el
sistema de engranajes como seguro desde un punto de vista estructural y funcional. Los
valores calculados de las cargas involucradas se presentan en la Tabla 7.6 y sirven como
referencia para validar el cumplimiento de los criterios de disefio.

Tabla 7.6. Pardmetros de cargas actuantes en los dientes del engranaje propuesto.

Parametro Simbolo Valor
Carga estatica F; 5,679.21 N
Carga de desgaste E, 3,547.73 N
Carga dinamica F, 2,052.87 N
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Capitulo
8

Generacion del modelo geométrico CAD 3D
del sistema de transmision

Una vez validado que el disefio de los engranes cumple con los criterios de seguridad
establecidos, se procedi6 a determinar una caracteristica geometrica adicional necesaria para
el desarrollo de los modelos CAD 3D y para el ensamblaje del tren de potencia. Este
parametro corresponde a los didmetros nominales de los ejes.

El didmetro nominal del eje de un engrane se define como el diametro interior, es decir, el
orificio a través del cual se insertan los ejes que permiten su rotacion. Para determinar este
parametro, se realizaron los calculos que permitieron establecer los diametros minimos
requeridos para los ejes. Este diametro es crucial, ya que define el tamafio interno de los
engranes, lo que tiene un impacto directo en el rendimiento y la eficiencia global del sistema.

8.1. Disefio de los ejes

Para el tren de engranajes propuesto, se requiere un eje de entrada, tres ejes para los engranes
planeta y un eje de salida. El eje de entrada establece la conexién entre la salida del motor y
el engrane sol. Por su parte, los ejes de los engranes planeta permiten su fijacion al porta-
satélites, el cual incorpora el eje de salida. Este ultimo se encarga de transmitir el movimiento
desde la caja de engranajes hasta el cubo de la rueda del vehiculo.

El disefio de los ejes se basa en la determinacion de su diametro minimo necesario para
garantizar su resistencia y funcionalidad. La metodologia empleada en este trabajo sigue los
enfoques propuestos por Patel et al. [16] y Kishore et al. [23], los cuales consideran criterios
de carga, esfuerzos mecanicos y condiciones de operacidn tipicas en sistemas de transmision.
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El primer paso en el disefio de los ejes consistio en determinar la fuerza tangencial (F;) a
partir del torque y el radio de los engranajes. Este proceso se aplica tanto al eje de entrada
del engrane sol (Fy;,), como a los engranes planeta (Fy) y al porta-satélites (Fr ;). Las
expresiones correspondientes se presentan en las ecuaciones (8.1), (7.5) y (8.2),
respectivamente:

_ TUmotor

FT.in - r (8'1)
s
T
Frout = ro_u: (82)
ou

Donde r, representa el radio del engrane sol y r,,,; corresponde a la suma de los radios del
engrane sol y del engrane planeta.

Posteriormente, se calcularon los torques en el engrane planeta (z,) y en el porta-satélites

(Toue), Siendo este Gltimo ya determinado mediante la ecuacion (4.6). El torque en el engrane
planeta (7,), se define mediante la siguiente expresion.

T, = Fr * 1, (8.3)

Donde 7, corresponde al radio del engrane planeta.

Posteriormente, se procedié al calculo de la carga normal (F,), necesaria para el disefio de
cada uno de los tres ejes requeridos. Este parametro se determina mediante las ecuaciones
(8.4) a (8.6), aplicadas al eje de entrada (F, ), al eje del engrane planeta (F,,) y al eje de

salida (F,, ,,:), respectivamente.

Fr:
Frin = C(’)TS'IZ( (8.4)
Fr
E. . = 8.5
P cosa 85)
FT. t
Froout = CO:L(; (8.6)

Donde «a es el angulo de presion definido para el disefio de los engranajes.
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Una vez obtenidas las cargas tangenciales y normales, se procedié al calculo del momento
flector en los ejes (M,), aplicando las ecuaciones (8.7) a (8.9) para el eje de entrada (M), ;,,),
el eje planetario (M, ) y el eje de salida (M}, »,,.), respectivamente.

Mp in = Fuin * Lin (8-7)
Mb.p = Fn.p * Lp (8.8)
My out = Frout * Lout (8-9)

Donde L;y, L, Y Loy representan las longitudes del eje de entrada, del eje planetario y del
eje de salida, respectivamente. Estos valores deben definirse previamente con base en las
restricciones geometricas del sistema.

A continuacion, se calcul6 el torque equivalente (T,,) para cada uno de los ejes, utilizando
las ecuaciones (8.10) para el eje de entrada (T.q.5), (8.11) para el eje del engrane planeta
(Teqp) Y (8.12) para el eje de salida (T,q.0yt)-

Teq.in = \/(kbe.in)z + (Kt Timotor)? (8.10)
Taap = J(eoMop)? + (c,)? (8.12)
Teq.out = \/(kbe.out)z + (ktTout)z (8-12)

Donde k;, y k; son los factores combinados de choque y fatiga asociados al momento flector
y al momento de torsion, con valores de 2 y 1.5, respectivamente [47].

Finalmente, a partir de los valores obtenidos del torque equivalente, se procede a calcular los
diametros requeridos para cada uno de los ejes. Este célculo se realiza utilizando las
ecuaciones (8.13) para el eje de entrada (d;,), (8.14) para el eje del planetario (d,,) y (8.15)

para el eje de salida (d ;).

;o TrTerdy’ (8.13)

eq.in — 16 !
™ dy’ 8.14

Tyy = 2l (8.14)
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T*T,*d t3
Toqout = % (8.15)

Donde 7. es el esfuerzo cortante del material considerado para la manufactura de los ejes.
Este parametro se define utilizando la siguiente ecuacion:

7. = 0.570, (8.16)

Donde a,, representa la resistencia a la fluencia del material seleccionado para los ejes, cuyo
valor es g, = 710 MPa, como se muestra en la Tabla 6.2. Los resultados obtenidos a partir

de los calculos previamente descritos, correspondientes a los didmetros minimos requeridos
de los tres ejes del sistema (entrada, planeta y salida), se resumen en la Tabla 8.1.

Tabla 8.1. Parametros cargas actuantes en los dientes del engranaje propuesto.

Parametro Simbolo Valor
Torque en el engrane planeta Tp 82.35 Nm
Torque de salida Tout 274.4 Nm
Radio del engrane sol Ts 17 mm
Radio del engrane planeta Ty 25 mm
Suma de los radios de los engranes sol y planeta Tout 42 mm
Carga tangencial en el eje de entrada Frin 3,294.118 N
Carga tangencial en el eje del engrane planeta Fr 1,098.039 N
Carga tangencial en el eje de salida Fr out 6,533.33 N
Carga normal en el eje de entrada Fpin 3,505.527 N
Carga normal en el eje del engrane planeta E.p 1,168.51 N
Carga normal en el eje de salida Fpout 6,952.628 N
Momento flector en el eje de entrada My in 157.749 Nm
Momento flector en el eje del engrane planeta My, 35.055 Nm
Momento flector en el eje de salida My out 625.737 Nm
Torque equivalente en el eje de entrada Teq.in 261.791 Nm
Torque equivalente en el eje del engrane planeta Teqp 172.9 Nm
Torque equivalente en el eje de salida Teq.out 1,087.272 Nm
Esfuerzo cortante T, 404.7 GPa
Diametro minimo del eje de entrada din 15 mm
Di&metro minimo del eje del engrane planeta dp 15 mm
Diametro minimo del eje de salida dout 25 mm
Longitud del eje de entrada Lin 45 mm
Longitud del eje del engrane planeta L, 30 mm
Longitud del eje de salida Loyt 100 mm
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Los pardmetros previamente determinados representan los valores definitivos para el disefio
estructural de los ejes del sistema de transmision propuesto. Sin embargo, es importante
destacar que la definicion del didmetro no constituye el Unico factor por considerar para
completar con el disefio de estos componentes. También deben contemplarse aspectos
funcionales y de manufactura, como la incorporacién de cufieros y las ranuras para anillos de
retencion, elementos fundamentales para el correcto acoplamiento y funcionamiento del
sistema. Estos elementos se abordan en el siguiente apartado.

8.2. Cufasy cufieros

Las cufias son componentes, comunmente fabricados de acero, que se emplean para asegurar
la unién mecanica entre elementos como engranes, poleas y ruedas dentadas y un eje. Su
funcién principal es permitir la transmision de par torsional mediante una union rigida entre
el eje y el componente montado sobre él.

Estas piezas se alojan parcialmente en una ranura mecanizada en el eje y otra correspondiente
en el cubo del elemento a montar. Ambas ranuras se denominan cufieros y deben ser
disefiadas con precision para garantizar un ajuste seguro, sin provocar concentraciones
excesivas de esfuerzo.

En la Figura 8.1 se muestra un esquema ilustrativo de un eje acoplado a un engrane mediante
una cufia, donde se puede observar la disposicion del cufiero en ambos elementos.

Cufiero

Cunero

Figura 8.1. Esquema de ensamble de un eje acoplado a un engrane mediante una cufia y cufiero [57].

Para el sistema de transmision propuesto, se requieren tres cufias con sus respectivos cufieros
o alojamientos. La primera se localiza en el eje de entrada, permitiendo la fijacion del engrane
sol. La segunda se encuentra en uno de los extremos del eje de salida, con el propdsito de
acoplar el porta-satélites. La ultima cufia se localiza en el extremo opuesto del mismo eje,
donde se realiza el ensamblaje con el cubo de la rueda, cuyo disefio de este componente se
detalla en la Seccion 8.12.

En cuanto al disefio de estos elementos, se utilizaron dimensiones estandar establecidas por
la norma DIN 6885, aplicable a ejes con diametros expresados en milimetros. Segun esta
norma, las dimensiones de las cufias y los cufieros se determinan en funcion del diametro del
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eje correspondiente. Los principales parametros considerados son el ancho de la cufia (b.) y
las profundidades del cufiero (t;, t, y H) de ambos elementos, los cuales se ilustran
esquematicamente en la Figura 8.2.

Para la seleccion de las medidas bajo este estandar, se consultaron las especificaciones
contenidas en la Tabla 8.2.

-

di+te

Figura 8.2. Nomenclatura para el disefio de cufias y cufieros [58].

Tabla 8.2. Medidas estandar DIN 6885 para cufias y cufieros milimétricos [58].

> 6 8 10 12 12 17 17 22 22 30 30

= 8 10 12 17 17 22 22 30 30 38 38

asiento fijo Pl 2 3 4 5 5 6 6 8 8 10 10
bw
asienfoligero N9| 2 3 4 5 5 6 6 8 8 10 10

con juego en el
lomo o aprieto

dif. adm|+0,1 +0,1 +0,1 +0,1 +0,1 +0,1 +0,1 +0,2 +0,2 +0,2 +0,2

12 18 25 19 3 25 35 31 4 37 5

Chavetero del eje

asiento fijo Pl 2 3 4 5 5 6 6 8 8 10 10
bi
asientoligero JS9 2 3 4 5 5 6 6 8 8 10 10

con juego en

1 14 18 12 23 16 28 2 33 24 33
el lomo

dif. adm|+0,1 +0,1 +0,1 +0,1 +0,1 +0,1 +0,1 +0,1 +0,2 +0,1 +0,2
t2

Chavetero del cubo

con aprieto 05 09 12 08 1,7 11 22 14 24 18 24

dif. adm|+0,1 +0,1 +0,1 +0,1 +0,1 +0,1 +0,1 +0,1 +0,2 +0,1 +0,2

Dado que el diametro del eje de entrada es de 15 mm, se seleccionaron las dimensiones
recomendadas por la norma DIN 6885 para ejes con un diametro en un intervalo de 12 a 17
mm. En el caso del eje de salida, cuyo didmetro se encuentra dentro del intervalo de 22 a 30
mm, se adoptaron las medidas correspondientes a ese intervalo, conforme a la misma norma.
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En cuanto a las longitudes de las cuiias y sus respectivos cufieros, estas se han definido en
funcion de las caracteristicas geométricas de los componentes acoplados a cada eje. Para el
eje de entrada, la cuiia y el cufiero deben tener una longitud de 12 mm, determinada por la
anchura del engrane sol.

El eje de salida requiere dos conjuntos de cufia y cufiero:

o El primero, destinado al acoplamiento con el porta-satélites, debe tener una longitud
de 10 mm, acorde con el ancho predefinido de dicho componente. El disefio detallado
del porta-satélites se presenta en el apartado 8.3.

e El segundo, ubicado en el extremo opuesto del eje y destinado al ensamblaje con el
cubo de la rueda, debe tener una longitud de 49 mm, correspondiente
aproximadamente a la longitud del cubo.

Estas dimensiones aseguran un ajuste funcional y mecanicamente confiable entre los
elementos acoplados, cumpliendo con los requisitos geométricos y de transmision de par
establecidos en el disefio del sistema.

Las tablas 8.3 y 8.4 presentan un resumen de las dimensiones de disefio correspondientes a
las cufias y cufieros empleados en el sistema de transmision propuesto. Estas se determinaron
con base en las especificaciones de la norma DIN 6885 y en los requerimientos geométricos
particulares de los componentes acoplados.

Tabla 8.3. Dimensiones milimétricas estandar de la cufia y el cufiero utilizados en el eje de entrada.

Parametro Simbolo Valor
Anchura b, 5mm

Altura del cufiero del eje t1 3mm
Altura del cufiero del cubo ty 2.3 mm
Altura de la cufia H 5mm
Longitud del cufiero Leusiero 12 mm
Longitud de la cuiia Leusia 7 mm
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Tabla 8.4. Dimensiones correspondientes a las dos cuiias y los cufieros del eje de salida.

Parametro Simbolo Valor

Acoplamiento para el porta-satélites

Anchura b, 8 mm

Altura del cufiero del eje t1 4 mm
Altura del cufiero del cubo ty 3.3mm
Altura de la cufia H 7 mm
Longitud del cufiero Leusiero 10 mm
Longitud de la cufia Leyiia 10 mm

Acoplamiento para el cubo de la rueda

Anchura b, 8 mm

Altura del cufiero del eje t1 4 mm
Altura del cufiero del cubo ty 3.3 mm
Altura de la cufia H 7 mm
Longitud del cufiero Leusiero 49 mm
Longitud de la cuiia Leusia 41 mm

Los modelos geométricos CAD 3D de las cufias, generados en el software SolidWorks, se
presentan en las Figuras 11.3 y 11.4, correspondientes a los distintos ejes del sistema de
transmision. Estos modelos fueron desarrollados con base en las dimensiones establecidas
conforme a la norma DIN 6885 y considerando los requisitos especificos de ensamble de
cada componente.

Adicionalmente, en el Anexo A se incluyen los dibujos de manufactura de dichas cuiias, l0s
cuales contienen las tolerancias, materiales y especificaciones técnicas necesarias para su
fabricacion.

Figura 8.3. Modelo CAD 3D de la cufia utilizada en el eje de entrada del sistema de transmision.

Figura 8.4. Modelos CAD 3D de las cuiias correspondientes al eje de salida: (a) para el acoplamiento con el porta-
satélites, y (b) para el ensamblaje con el cubo de la rueda.
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8.3. Porta-satélites

En la literatura no se encuentra un procedimiento ni una metodologia estandarizada para el
disefio de porta-satélites. Sin embargo, este disefio se lleva a cabo de manera subjetiva,
adaptandose a los requerimientos especificos y necesidades de cada autor, aplicando, en
general, las teorias de disefio mecanico. En este contexto, se presenta un disefio de porta-
satélites basado en el enfoque propuesto en el presente trabajo. La Unica ecuacién utilizada
para este disefio es la siguiente:

. M(Zs +2p) (8.17)
2

Donde D, representa la distancia entre los centros del engrane sol y el engrane planeta. Esta
distancia es fundamental para determinar la separacion entre el centro del porta-satélites
(donde se acoplara el eje de salida) y los centros de los orificios destinados a alojar los ejes
de los engranes planeta. Una vez calculado este parametro, se procedio a generar el modelo
geométrico CAD 3D del porta-satélites, el cual se muestra en la Figura 8.5. Asimismo, en el
Anexo B se presentan las dimensiones generales de este componente a traves de un dibujo
técnico para manufactura.

Figura 8.5. Modelo CAD 3D del porta-satélites.

8.4. Rodamientos

Los rodamientos son elementos fundamentales en el disefio de sistemas mecanicos, ya que
permiten soportar y guiar componentes giratorios como arboles, ejes o ruedas [59]. En el
sistema de transmision propuesto, su funcion principal es facilitar el movimiento rotatorio de
los ejes en contacto con un elemento fijo o estacionario, como la carcasa, minimizando la
friccion y el desgaste.

En este contexto, la correcta seleccion de los rodamientos es crucial, considerando tanto la
masa como el tamafio, para garantizar un funcionamiento eficiente y confiable del sistema.
Para el disefio actual se requieren tres tipos distintos de rodamientos, seleccionados en
funcién de su ubicacion y funcion dentro del mecanismo.
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e Rodamiento de eje de entrada: Se encarga de permitir la rotacion del eje de entrada
con una friccion minima, asegurando la transmision eficiente desde la fuente motriz.

e Rodamiento entre el engrane planeta y su eje: Este rodamiento permite que cada
engrane planeta gire sobre su eje, independientemente del movimiento porta-satélites.
Esto es esencial para que el porta-satélites pueda transmitir el movimiento de salida
en la misma direccion que el motor.

e Rodamiento del eje de salida: Facilita la rotacion del eje de salida permitiendo la
transferencia del movimiento hacia la carga final del sistema.

Para realizar una correcta seleccion de los rodamientos, se siguié un procedimiento basado
en las metodologias propuestas por Patel et al. [16] y Bakshi et al. [10]. Este procedimiento
contempld la determinacion de las cargas radiales y axiales que actdan sobre el eje, asi como
la estimacion de la vida Gtil requerida para los rodamientos.

En un tren de engranajes, las fuerzas transmitidas por los engranes pueden clasificarse como
tangenciales, radiales y axiales. Sin embargo, los rodamientos estdn principalmente
sometidos a cargas radiales, axiales o combinadas [60]. En el caso especifico de engranes
rectos, Unicamente se generan cargas radiales (K,), las cuales se determinan mediante la
siguiente ecuacion:

K, = Fr-tana (8.18)

La ecuacion anterior (8.18) se emplea para calcular la carga radial que actta sobre el eje del
engrane planeta. Por su parte, la carga radial ejercida por los engranes sobre el eje de entrada
(K, in), Se determina mediante la ecuacion (8.19). De forma analoga, la carga radial en el eje
de salida (K, ), Se calcula utilizando la ecuacién (8.20).

Krin = Frin-tana (8.19)
Ky out = Froue "tana (8.20)

Es importante sefialar que las cargas axiales en el sistema pueden presentarse en el eje de
salida durante maniobras en curva del vehiculo. Sin embargo, dichas cargas se consideraran
despreciables en el andlisis, debido a su bajo impacto en el desempefio general del sistema
[16].

A continuacion, se procede a calcular la vida util esperada de los rodamientos. La vida del
rodamiento en el eje de entrada (L, ;,,), Se obtiene mediante la ecuacion (8.21). La vida util
del rodamiento en el eje del engrane planeta (L, ,,), se determina con la ecuacion (8.22);
mientras que la vida del rodamiento en el eje de salida (L, ,:) Se calcula empleando la
ecuacion (8.23).
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Lu.in = 60NS ' Lh (821)
Lyp = 60N, - Ly (8.22)
Ly out = 60Ny = L, (8.23)

Donde N, representa la velocidad de rotacion del engrane planeta, N, corresponde a la
velocidad de rotacion en el de la salida del sistema de engranajes planetarios, y L, denota la
vida del rodamiento, expresada en horas. El valor L; se determind con base en las
recomendaciones presentadas en la Figura 8.6, la cual proporciona una guia sobre las horas
de funcionamiento sugeridas para los rodamientos, dependiendo del tipo de méquina en la
que seran utilizados.

Tipo de maquina Vida especificada

Horas de funcionamiento
Electrodomésticos, maguinas agricolas, instrumentos, equipos técnicos de uso médico 300...3000
Maquinas utilizadas intermitentemente o durante breves periodos: herramientas eléctricas portatiles, 3000...8000

dispositivos de elevacién en talleres, maguinas y equipos para la construccion

Maquinas utilizadas intermitentemente o durante breves periodos donde se requiere una alta confiabilidad de 8000...12 000
funcionamiento: ascensores (elevadores), griias para productos embalados o eslingas para tambores, etc.

Maquinas para 8 horas de trabajo diario, no siempre utilizadas al maximo: transmisiones por engranajes de 10000... 25000
uso general, motores eléctricos para uso industrial, trituradoras giratorias

Magquinas para 8 horas de trabajo diario utilizando plenamente sus capacidades: herramientas mecanicas, 20000...30000
magquinas para carpinteria, maguinas para la industria de la ingenieria, griias para materiales a granel,
ventiladores, cintas transportadoras, equipos de impresion, separadores y centrifugadoras

Maguinas para 24 horas de trabajo continuo: unidades de engranajes para laminadoras, maquinaria eléctrica 40000...50 000
de tamano medio, compresores, tornos de extraccion para minas, bombas, maquinaria textil

Magquinaria para energia etlica, incluidos los rodamientos del eje principal, de orientacion, de la caja de 30000...100 000
engranajes de cambio de paso, del generador

Maguinaria para abastecimiento de agua, hornos giratorios, maquinas de trenzado de cables, maquinaria de 60000 ...100 000
propulsion para buques de alta mar

Maquinas eléctricas de gran tamario, plantas de generacion de energia, bombas para minas, ventiladores para 100000 ... 200 000
minas, rodamientos para ejes en tinel para buques de alta mar

Figura 8.6. Valores orientativos de la vida especificada para rodamientos en funcién del tipo de maquina [59].

Para el sistema de transmision propuesto, se asumid un tiempo de vida de 4,000 horas para
todos los rodamientos. Con base en este valor, se procedi6 a calcular la carga dindmica
equivalente para cada rodamiento. La carga dinamica equivalente del rodamiento en el eje
de entrada (C;,,), se determind utilizando la ecuacion (8.24); la correspondiente al rodamiento
del eje del engrane planeta (C,), mediante la ecuacion (8.25); y la del rodamiento ubicado en

el eje de salida (C,,;), aplicando la ecuacion (8.26).

1
Lu.in)5 (8.24)

Cin = Krin - (W
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1
Ly p\P 8.25
6=k (35%) (629

1

Ry
out = Krout - ( uout) (8'26)

¢ 106

p

Donde p representa el exponente de la carga dindmica equivalente. El valor de esta variable
depende del tipo de rodamiento utilizado: para rodamientos de bolas, (p) equivale a 3,

mientras que, para rodamientos de rodillos o agujas, (p) tiene un valor de ? [59].

Para determinar el valor de (p), se identificaron los tipos de rodamientos mas adecuados para
cada eje del sistema. En los ejes de entrada y de los planetas, se seleccionaron rodamientos
de agujas debido a su favorable relacion de masa y capacidad de carga, que es dos a ocho
veces superior a la de otros tipos de rodamiento [9]. Esta caracteristica resulta especialmente
ventajosa para lograr el objetivo de reducir la masa no suspendida del vehiculo, ademas de
ser capaz de soportar las altas cargas radiales que se presenten en el sistema de transmision
propuesto.

En cuanto al eje de salida, se optd por un rodamiento de bolas debido a su capacidad para
soportar las cargas axiales que pueden generarse en dicho eje. Los valores obtenidos de los
parametros tratados en esta seccion se resumen en la Tabla 8.5.

Tabla 8.5. Parametros relacionados con la carga radial y el tiempo de vida para la seleccién de los rodamientos del

sistema.
Parédmetro Simbolo Valor
Carga radial: rodamiento de entrada Ky.in 1,198.961 N
Carga radial: rodamiento del engrane planeta K, 399.654 N
Carga radial: rodamiento de salida Ky out 2,377.939 N
Velocidad de rotacion del engrane sol N; 5,500 RPM
Velocidad de rotacion del engrane planeta Ny 4,100 RPM
Velocidad de rotacion de la salida (porta-satélites) Nout 1,122.45 RPM
Tiempo de vida de los rodamientos Ly, 4,000
Vida util del rodamiento de entrada Lyin 1,320,000,000
Vida util del rodamiento del engrane planeta Lyp 984,000,000
Vida util del rodamiento de salida Ly out 269,387,755.1
Carga dinamica equivalente del rodamiento de entrada Cin 10.4 kN
Carga dinamica equivalente del rodamiento del c 3.16 kN
engrane planeta p
Carga dinamica equivalente del rodamiento de salida Cout 15.36 kN

Para realizar una seleccion adecuada de los rodamientos, es fundamental que estos cumplan
con cuatro criterios clave:
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Carga dinamica equivalente (C): Debe ser mayor a la carga calculada que actuara
sobre él durante la operacion, garantizando asi su durabilidad y desempefio.

Limite de velocidad de rotacion: El rodamiento debe ser capaz de operar a una
velocidad superior a la velocidad maxima de rotacion del componente al que esta
asociado, evitando fallos por sobre velocidad.

Compatibilidad dimensional: EI didmetro interior del rodamiento debe coincidir
con el diametro del eje. En el caso especifico de los rodamientos ubicados en los ejes
de los engranes planeta, el ancho del rodamiento también debe coincidir con el ancho
del engranaje, asegurando un ajuste adecuado y un funcionamiento correcto conjunto.
Baja masa: El rodamiento debe ser lo mas ligero posible con el fin de contribuir a la
reduccion de la masa no suspendida del vehiculo, lo cual es esencial para mejorar el
desempefio dinamico del sistema.

La bdsqueda y seleccidn de los rodamientos se llevd a cabo mediante la herramienta en linea
“SKF Product Select” [59], proporcionada por la propia empresa SKF. Esta plataforma
permite identificar rodamientos dentro de su catalogo que cumplan con los requerimientos
técnicos especificos del disefio, facilitando una seleccion precisa y eficiente.

En la Tabla 8.6 se presentan los modelos de rodamientos seleccionados para los ejes de
entrada, de los engranes planeta y de salida. En la tabla se incluyen las principales
caracteristicas técnicas de cada rodamiento, tales como el didmetro interior, el didmetro
exterior, el ancho, la carga dindmica equivalente (C), la velocidad limite y la masa. Para una
mejor comprension visual, las secciones transversales y dimensionales detalladas de estos
rodamientos se muestran en el Anexo C.

Tabla 8.6. Principales caracteristicas técnicas de los rodamientos seleccionados.

Parametro Rodamiento de  Rodamiento del ~ Rodamiento de
entrada engrane planeta salida
Modelo SKF NKI 15/20 SKF HK 1512 SKF 6405
Rodamiento de Rodamiento de .
. . . Rodamiento
Tipo una hilera de agujas con .
) X rigido de bolas
agujas extremos abiertos
Diametro interno (mm) 15 15 25
Diametro exterior (mm) 27 21 80
Ancho (mm) 20 12 21
Carga dindmica
equivalente (kN) 16.5 7.65 35.8
Velocidad limite (RPM) 24,000 16,000 13,000
Masa (kg) 0.049 0.0102 0.53

Los modelos geométricos en CAD 3D de los rodamientos seleccionados se presentan en las
Figuras 8.7 a 8.9, las cuales ilustran con mayor detalle su forma, dimensiones y configuracion
estructural.
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Figura 8.7. Modelo geométrico CAD 3D del rodamiento SKF NKI 15/20.

Figura 8.9. Modelo geométrico CAD 3D del rodamiento SKF 6405.

8.5. Anillos de retencion

Los anillos de retencién son componentes mecanicos disefiados para asegurar de forma
confiable distintos elementos dentro de un ensamblaje. Su funcion principal es limitar el
desplazamiento axial de componentes, fijandolos en su posicion mediante el encaje en
ranuras mecanizadas en ejes o carcasas, actuando como un tope mecanico.

En el presente estudio, los anillos de retencion se emplean para evitar el movimiento axial de
los componentes montados sobre los ejes del sistema de transmision. La seleccion de estos
componentes se realizo con base en el catalogo de la empresa OSN [61], que ofrece anillos
estandarizados bajo lanorma DIN 471. Las dimensiones de los anillos dependen del diametro
del eje sobre el cual estan instalados, por lo que se requieren dos tipos distintos de anillos,
cada uno correspondiente a los didametros especificos de los ejes propuestos en el disefio.
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A continuacién, en la Figura 8.10 se presentan los parametros de disefio asociados a los
anillos de retencion “DSH DIN 4717, asi como las dimensiones de las ranuras necesarias
para su correcta instalacion en los ejes. Esta ilustracion sirve como referencia para la
interpretacion de las dimensiones normalizadas.

Los valores correspondientes a los pardmetros se resumen en la Tabla 8.7, donde se incluyen
el diametro de la ranura (dg), la anchura (w) y la profundidad (d). Adicionalmente, se
consideran el margen del borde (Y), la masa del anillo y su limite de velocidad de rotacion.

pe— Df R max *R —] fengt—
‘ B*
S |~ %
f = W ‘ _F d
// i -‘ Dg [is . *
i i R
Detalle de Disefio alternativo

{d ch mat RS @ ranura de orejeta a

i opcion del

R B-—| 'L fabricante
-

Diametro del eje y
- y adio v bizel d - .
Diametro libre v medidas del ani dimensiones de la ranura Radioy bisel de Disefio alternativo a
Diametro libre y medidas del anillo 88qLINA Méximos vcién del fabrica
Con seccién B-B SquIna maximos opcién del fabricante

Figura 8.10. Nomenclatura para el disefio de anillos DSH DIN 471 y sus ranuras de instalacion [61].

Tabla 8.7. Principales parametros de disefio de los anillos de retencion seleccionados.

Parametro Anillo de retencion para el eje de Anillo de
entrada y el eje de los engranes retencion para el
planeta eje de salida

Modelo DSH-15 DSH-25
Diametro del eje, dg (mm) 15 25
Diédmetro de la ranura, dg 143 3.9

(mm)
Ancho, w (mm) 1.1 1.3
Profundidad, d (mm) 0.35 0.55
Margen del borde, Y (mm) 1.1 1.7
Velocidad limite (RPM) 50,000 25,000

Masa (Q) 0.67 1.9

8.6. Engrane anillo

La fijacion del engrane anillo se logra mediante su sujecion atornillando a la carcasa, cuyo
disefio se presenta en la Seccion 8.7. Dado que los tornillos son los elementos responsables
de restringir la rotaciéon del engrane anillo, resulta esencial determinar la cantidad minima
necesaria para soportar adecuadamente las cargas y el torque generados por el sistema.

El procedimiento para calcular el nimero de tornillos inicia con la definicion de tres
caracteristicas fundamentales: el grado, la clase y la métrica del tornillo.
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En primer lugar, se adopt6 el sistema de especificacion 1SO, el cual define los parametros de
los tornillos en unidades métricas, consistentes con las utilizadas en el disefio y seleccion de
los deméas componentes mecanicos.

En segundo lugar, se selecciond una clase de resistencia, que indica un tornillo de acero de
alta resistencia, con una elevada capacidad para soportar esfuerzos de tension.

Finalmente, se eligio una métrica M4 correspondiente a un didmetro exterior de 4 mm, debido
a las restricciones de espacio existentes en el disefio.

Con base en estas especificaciones, se seleccionoé un tornillo conforme a la norma DIN 7984,
con una longitud de 25 mm (designacion M4x25), adecuado tanto por sus dimensiones
compactas como por su resistencia mecanica.

Una vez definidos estos pardmetros, el calculo del niamero minimo de tornillos (N7 )
necesarios para la fijacion del engrane anillo se realiza utilizando la siguiente ecuacion [62]:

T-C
NTZ—S (8.27)
By p-my

Donde T es el torque transmitido, C, es el coeficiente de seguridad, P, es la fuerza de apriete
aplicada a cada tornillo, u es el coeficiente de friccion entre las superficies en contacto y 7,
es el radio medio de aplicacion del torque, correspondiente al radio de la circunferencia
definida por los centros de los tornillos.

En este caso, el coeficiente de seguridad (C,) fue de 2.5, valor recomendado para aplicaciones
de transmision de torque mediante elementos atornillados. Por su parte, se considerd un
coeficiente de friccion u = 0.61 correspondiente al contacto entre el acero (material del
engrane anillo) y aluminio (material de la carcasa) [62].

El torque transmitido (T) se calcula mediante la ecuacion (8.28).
T = Nyianetas * Fo " 17 (8.28)

Donde F; es la fuerza circunferencial en el contacto entre el engrane anillo y los engranes
planeta. 7. es el radio del engrane anillo y n,,,4ne¢qs €S €l NGMero de engranes planeta. Cabe

mencionar que (F.) es equivalente a la fuerza tangencial (Fy).

Por otro lado, para determinar la fuerza de apriete (P,) se emplea la ecuacion (8.29):

p,=-2 (8.29)
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Donde R, es el limite de rotura del tornillo y C; es el coeficiente de seguridad.

Dado que se selecciond un tornillo de clase 10.9 con métrica M4, el limite de rotura (R,,) se
calcula mediante la siguiente expresion:

Ry = 1,000 (1 12) (8.30)

mm?

Donde r; es el radio del tornillo, que para un tornillo 7, = 2 mm.

Los resultados y los valores de las variables empleadas en este procedimiento se resumen en
la Tabla 8.8.

Tabla 8.8. Parametros calculados para la determinacion del nimero de tornillos necesarios para la sujecién del engrane

anillo.
Parametro Simbolo Valor
Numero de planetas Nplanetas 3
Fuerza c_:lrcunferenual entre el engrane E, 1,098.04 N
anillo y los engranes planeta
Radio del engrane anillo 1 0.067 m
Torque transmitido T 220.706 Nm
Limite de rotura del tornillo Ry 12,566.37 N
Coeficiente de seguridad Cs 2.5
Fuerza de apriete P, 5,026.55 N
Radio del tornillo T 2mm
Radio medio de aplicacion del torque T 81 mm
NUmero de tornillos Ny 5

De este modo, se concluye que se requieren cinco tornillos DIN 7984 M4 con una longitud
de 25 mm para asegurar adecuadamente el engrane anillo a la carcasa, cumpliendo con los
criterios de resistencia y seguridad establecidos.

El modelo geométrico CAD 3D del engrane anillo se presenta de forma ilustrativa en la
Figura 8.23, donde se logran apreciar las ranuras designadas al paso y alojamiento de los
tornillos de fijacion.

8.7. Carcasa

La carcasa es un componente fundamental en el sistema de transmision, cuya funcion
principal es rodear y proteger los elementos mecanicos internos de la caja de engranajes.
Adicionalmente, proporciona soporte estructural a los ejes, rodamientos y engranes [16], vy
actia como un recipiente sellado para contener el lubricante necesario para estos elementos.
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En la literatura no se ha identificado un procedimiento estandarizado para el disefio de este
tipo de componentes. Por lo tanto, su geometria y dimensiones dependen en gran medida de
los elementos internos que alberga.

En este caso, el diametro del engrane anillo fue el principal parametro de referencia, ya que
este se fija mediante tornillos a la carcasa, garantizando su inmovilidad relativa durante la
operacion. Asimismo, la carcasa se acopla a la mangueta del vehiculo, asegurando su
estabilidad y permitiendo que la carga transmitida se transfiera adecuadamente a la estructura
del vehiculo.

En consecuencia, el disefio de la carcasa se desarrolld en funcion de las dimensiones de los
engranes y de los demas componentes mecanicos que conforman la caja de transmision. El
modelo geométrico CAD 3D de la carcasa, dividido en dos mitades (tapas), se muestra de
forma ilustrativa en las Figuras 8.11 a 8.14.

Figura 8.12. Modelo geométrico CAD 3D de la tapa frontal de la carcasa: vista posterior.
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Figura 8.14. Modelo geométrico CAD 3D de la tapa posterior de la carcasa: vista posterior.

Es posible observar en las Figuras 8.11 a 8.14 los cinco orificios correspondientes a los
tornillos que permiten la union y fijacién de ambas tapas de la carcasa con el engrane anillo
y la mangueta del vehiculo.

Asimismo, se identifica que ambas tapas de la carcasa incorporan alojamientos disefiados
para la instalacion de dos sellos tipo “O-Ring”, de igual tamafo, uno en cada tapa. Estos
tienen la funcion de evitar fugas del lubricante contenido en la caja de engranajes,
garantizando un sellado hermético en la union entre las tapas y los componentes internos. La
siguiente seccion describe el procedimiento empleado para la seleccion y dimensionamiento
de dichos sellos.

En el Anexo D se presentan los dibujos de manufactura de la carcasa, los cuales detallan sus
dimensiones, tolerancias y caracteristicas constructivas.
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8.8. Sellos O-Ring

La seleccion del sello tipo O-Ring se realizd en funcion del didmetro disponible en la carcasa
para su instalacion, el cual se encuentra en un intervalo de 142 a 158 mm. Debido a las
restricciones de espacio en la zona de montaje, se optdé por un sello de baja seccion
transversal, lo que permite mantener la integridad del sellado sin comprometer el disefio
mecénico del conjunto.

Con base en estos criterios, se seleccion6 un sello O-Ring estandarizado de la marca Parker
[63], conforme a la norma DIN 3771, con nimero de identificacion 2-162, el cual define sus
dimensiones geométricas y tolerancias. Las especificaciones dimensionales del sello
seleccionado se presentan en la Tabla 8.9:

Tabla 8.9. Dimensiones milimétricas del sello tipo O-Ring No. 2-162 de Parker.

Parametro Simbolo Valor
Diametro interno DI 145.72
Diadmetro exterior DE 150.96

Seccion transversal (anchura) w 2.62

Dentro de este marco de disefio, los alojamientos para sellos O-Ring se dimensionaron
siguiendo las medidas estandarizadas recomendadas para este tipo de elementos de sellado.
Para ello, se consultaron las especificaciones en el diagrama y la tabla que se presentan en la
Figura 8.15, las cuales corresponden a las recomendaciones del fabricante para garantizar un
sellado eficaz y una correcta instalacion del O-Ring.

Dimensiones de Alojamiento
MATAR FILOS L
De a bo Estatico | Dindmico | .1
1/2E 1.25 1.40 0.1
l / i 178 | 135 1.45 25 | 04
= 2.05 2.25 0.1
t 262 215 | 230 | 37 | o4
2.80 305 | 0.2
¥ | as3| 590 310 | 49 | 06
I 4.30 465 | 05
G 533 | 450 475 | 73 | 10
CORTE 5.75 6.00 0.5
TIPICO 69 | 595 | 610 | %7 | 10

Figura 8.15 Principales parametros y dimensiones para el disefio del alojamiento del sello tipo O-Ring conforme a la
norma DIN 3771 [63].

Dado que el O-Ring seleccionado tiene una seccion transversal (W) de 2.62 mm, y que su
aplicacion es estéatica, es decir, su Unica funcion es sellar herméticamente la unién entre las
tapas de la carcasa y el engrane anillo, se adoptaron las dimensiones estandar recomendadas
para este tipo de configuracion.

Las medidas definidas para el disefio del alojamiento se presentan en la Tabla 8.10.
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Tabla 8.10. Dimensiones milimétricas del sello tipo O-Ring No. 2-162 de Parker.

Parametro Simbolo Valor

Profundidad L 2.05
Ancho G 3.7
Radios R 0.1

En la Figura 8.16 se presenta la instalacion del sello tipo O-Ring en una de las tapas de la
carcasa, ilustrada mediante modelos geométricos CAD 3D. Esta representacion permite
visualizar con claridad el alojamiento disefiado y la correcta disposicion del sello en la
interfaz de union.

Figura 8.16. Ubicacion del sello tipo O-Ring en la tapa frontal de la carcasa.

La carcasa ensamblada junto con los demas componentes del sistema de transmision se
presenta en las Figuras 11.28 y 11.29. Por otra parte, en la Figura 11.30 se muestra una vista
en corte transversal que permite apreciar claramente los dos sellos tipo O-Ring instalados en
sus respectivos alojamientos.

8.9. Modelos geométricos CAD 3D de los ejes

A partir de los valores determinados para los diametros de los ejes, asi como las dimensiones
de los cufieros y las ranuras de los anillos de retencion, se definié la geometria de cada eje y
se desarrollaron sus respectivos modelos geometricos en 3D mediante software CAD. Las
Figuras 8.17 a 8.19 muestran los modelos CAD 3D del eje de entrada, el eje del engrane
planeta y el eje de salida, respectivamente.

Por su parte, la Figura 8.20 ilustra de manera representativa el ensamble de los ejes con las
cufas correspondientes. Los dibujos técnicos de manufactura de los tres ejes se incluyen en
el Anexo E.
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Figura 8.17. Modelo geométrico CAD 3D del eje de entrada.

Figura 8.18. Modelo geométrico CAD 3D del eje del engrane planeta.

Figura 8.20. Representacién del ensamble de los ejes con sus respectivas cuias.

103



8.10. Modelos geométricos CAD 3D de los engranes

Una vez definida la geometria de los componentes mecanicos de la caja de transmision
propuesta, se desarrollaron los modelos finales de los engranes. La Figura 8.21 muestra el
modelo geométrico CAD 3D del engrane sol, el cual cuenta con un didmetro nominal del eje
de 15 mm.

Figura 8.21. Modelo geométrico CAD 3D del engrane sol.

Por su parte, el modelo geométrico CAD 3D del engrane planeta se muestra en la Figura
8.22. El rodamiento SKF HK1512 se ubicara entre el engrane planeta y su eje
correspondiente, lo cual determina un diametro nominal del eje de 21 mm para los engranes
planeta.

Figura 8.22. Modelo geométrico CAD 3D del engrane planeta.

Finalmente, en la Figura 8.23 se presenta el modelo geométrico CAD 3D del engrane anillo,
el cual seré fijado a la carcasa mediante cinco tornillos DIN 7984.

Figura 8.23. Modelo geométrico CAD 3D del engrane anillo.
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8.11. Ensamblaje CAD 3D de la caja de transmision

La Figura 8.24 muestra el ensamblaje preliminar de los engranes, antes de incorporar los
demés componentes. La elaboracion de este ensamble en el software CAD permitio verificar
el correcto acoplamiento de los dientes, asegurando la ausencia de interferencias. En este
caso, no se identificaron problemas de ensamble ni interferencias entre los elementos
modelados.

Figura 8.24. Ensamblaje CAD 3D preliminar de los engranes de la caja de transmision.

En la Figura 8.25 se presenta el ensamble CAD 3D del eje de entrada, que incluye el engrane
sol, la cufia, el rodamiento SKF NKI 15/20 y los anillos de retencion DSH-15.

Figura 8.25. Ensamblaje CAD 3D de los componentes asociados al eje de entrada.

Por su parte, la Figura 8.26 muestra el ensamblaje completo del sistema de engranajes
planetarios propuesto, visto desde la perspectiva del eje de entrada.
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Figura 8.26. Ensamblaje CAD 3D de la caja de engranajes desde la perspectiva del eje de entrada.

Por su parte, la Figura 8.27 muestra el ensamblaje del sistema de engranajes planetarios desde
la perspectiva del eje de salida.

Figura 8.27. Ensamblaje CAD 3D de la caja de engranajes desde la perspectiva del eje de salida.

A continuacion, en las Figuras 8.28 y 8.29 se muestra de manera ilustrativa el ensamblaje
anterior, ahora incluyendo la carcasa, visto desde el eje de entrada y el eje de salida,
respectivamente.
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Figura 8.28. Vista desde el eje de entrada del ensamblaje CAD 3D de la caja de engranajes con la carcasa.

Figura 8.29. Vista desde el eje de salida del ensamblaje CAD 3D de la caja de engranajes con la carcasa.

De igual manera, la Figura 8.30 presenta una vista en corte transversal del sistema, en la cual
es posible apreciar la ubicacion de los sellos tipo O-Ring en cada tapa de la carcasa. En la
ilustracion, la carcasa se distingue en color violeta, mientras que los sellos estan resaltados

en color rojo.
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Figura 8.30. Vista en corte transversal del ensamblaje CAD 3D de la caja de engranajes.

En conclusién, se realizd el dimensionamiento y modelado geométrico CAD 3D de los
engranes planetarios del sistema de transmision propuesto, con una relacion de transmision
de 4.9, dispuesto en una configuracion mecanica planetaria. Asimismo, se llevé a cabo el
ensamble completo de la caja de engranes que incluye el porta-satélites, ejes, cufias y cufieros,
anillos de retencion, rodamientos, sellos tipo O-Ring y tornillos DIN 7984 M4. Las masas de
los componentes disefiados para la caja de transmision se presentan en la Tabla 8.11.

Tabla 8.11. Masas finales de los componentes mecanicos de la caja de transmisidn propuesta.

Componente Masa (g)
Engrane sol 63.94
Engrane planeta 146.69
Engrane anillo 1,042.76
Porta-satélites 169.17
Eje de entrada 60.62
Eje del engrane planeta 47.99
Eje de salida 369.49
Cuna de entrada 1.37
Cunas de salida 21.64
Rodamiento SKF NKI 12/15 49
Rodamiento SKF HK1215 10.2
Rodamiento SKF 6405 530
Anillo de retencion DSH-15 0.67
Anillo de retencion DSH-25 1.9
Carcasa (tapa frontal) 318.31
Carcasa (tapa posterior) 404.73
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La suma de las masas de todos los componentes que conforman la caja de transmision arroja
una masa total aproximada de 3,667.8 gramos. Esta masa corresponde al sistema de
transmision IWM de una rueda. Méas adelante, en la Seccion 12, se especifica el disefio del
cubo de la rueda y se realizan anélisis numéricos orientados a modificar la geometria de los
engranes, con el propdsito de reducir su masa.

8.12. Lubricacion

La seleccion del lubricante es crucial para prevenir dafios en los engranes causados por la
friccion constante y el desgaste generado durante el movimiento. Ademas, el lubricante actua
como medio de transferencia del calor producido por el contacto entre los dientes de los
engranes. Por estas razones, la lubricacion desempefia un papel fundamental en el
funcionamiento eficiente y prolongado de la caja de engranajes, contribuyendo a extender su
vida util. En este caso, se optd por el uso de aceite como lubricante.

Para determinar la viscosidad adecuada del aceite para la caja de transmision propuesta, se
aplicé la metodologia presentada por Patel et al. [16], basada en la norma AGMA 9005-E02
para la lubricacion de engranajes industriales [64]. Esta norma establece los grados de
viscosidad I1ISO recomendados para engranajes industriales que operan en intervalos de
velocidad y temperatura ambiente.

Para obtener el grado de viscosidad sugerido por la norma, es necesario calcular la viscosidad
cinematica, la cual se determina mediante la ecuacién (8.31).

7000
Vi = — (8.31)
Vv

Donde V,, es la viscosidad cinematica en condiciones normales de operacién (expresada en
mm?

cSt =

), ¥ v corresponde a la velocidad de la linea de paso, cuyo valor €s9.79 ?o

S
1,927.165 ﬁ Al desarrollar la ecuacion (11.31), se obtiene un valor de viscosidad

2
cinematica V,, equivalente a 159.455 %

Como siguiente paso, se consulta la Tabla 8.12 para identificar el grado de viscosidad
correspondiente. Esta tabla, extraida de la norma AGMA 9005-E02, permite seleccionar el
grado de viscosidad sugerido en funcion del intervalo en el que se encuentre la viscosidad
cinematica (V,,) calculada.
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Tabla 8.12. Requisitos del grado de viscosidad segun la norma AGMA 9005-E02 [64].

Mid-point viscosity Kinematic viscoséitgq)limits at 40°C
ISO viscosity at 40°C ___mm /s Former AGMA grade
grade mm?/s1) min max equivalent?)
ISOVG 32 32 28.8 35.2 0
ISO VG 46 46 41.4 50.6
ISO VG 68 68 61.2 74.8 2
ISO VG 100 100 90.0 110 3
ISO VG 150 150 135 165 4
ISO VG 220 220 198 242 5
ISO VG 320 320 288 352 6
ISO VG 460 460 414 506 7
ISO VG 680 680 612 748 8
ISO VG 1000 1000 900 1100 8A
ISO VG 1500 1500 1350 1650 9
ISO VG 2200 2200 1980 2420 10
ISO VG 3200 3200 2880 3520 11
NOTES:
1) The preferred unit for kinematic viscosity is mm?2/s, commonly referred to as centistoke (cSt).
2)  With the change from AGMA viscosity grade equivalents to 1SO viscosity grade classifications, the designations S,
EP, R and COMP will no longer be used as part of the viscosity grade nomenclature.

A partir de la informacién contenida en la tabla anterior, se concluye que se requiere de un
aceite lubricante con un grado de viscosidad 1SO VG 150, conforme a lo indicado por la
norma AGMA 9005-E02.

En cuanto al método de lubricacién, se selecciono la lubricacién por salpicadura, ya que es
una técnica recomendada para sistemas de engranajes con velocidades de la linea de paso (v)
de hasta 15 m/s [10]. Este método consiste en verter una cantidad determinada de aceite
lubricante dentro de la caja de transmision, el cual es distribuido a todos los componentes
internos mediante el movimiento de las propias piezas, en este caso, los engranes.

Por esta razdn, el nivel del lubricante dentro de la caja es un factor critico para garantizar una
lubricacion adecuada. Un exceso de aceite puede provocar un aumento de la temperatura y
disminuir el rendimiento del sistema, ya que los engranes deben realizar un mayor esfuerzo
para vencer la resistencia al movimiento provocada por el exceso de fluido.

Para sistemas de transmision con configuracion planetaria, se recomienda que el nivel del
lubricante se mantenga ligeramente por encima de la posicién mas baja de uno de los ejes de
los engranes planeta [65]. Esto permite una lubricacion mas eficiente y segura, asegurando
que, al menos en algin momento durante la operacién, los componentes entren en contacto
directo con el lubricante.

En la Figura 8.31 se muestra de manera ilustrativa el nivel de aceite requerido para la
lubricacion adecuada de la caja de transmision propuesta. En nivel recomendado se indica en
color rojo.
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Figura 8.31. Nivel de aceite recomendado en la caja de transmisidn propuesta (representado en color rojo).

8.13. Cubo de la rueda

El cubo de la rueda es el componente encargado de conectar el eje de salida del sistema de
transmision con la rueda, permitiendo su rotacion y, en consecuencia, el movimiento del
vehiculo. En esta configuracion de tipo IWM, el cubo también cumple la funcién secundaria
de servir como soporte para el disco de freno.

La conexidn entre el cubo y el eje de salida se realiza mediante una cufia de 41 mm, disefiada
previamente en la Seccién 8.2.

No se encontré en la literatura un procedimiento de disefio especifico para este componente.
En general, el disefio del cubo de la rueda se determina principalmente a partir de las
dimensiones del eje de salida, el disco de freno y el rin. En este contexto, fue fundamental
definir, ademas del eje de salida previamente disefiado, un disco de freno y un rin que fueran
compatibles tanto con el neumatico seleccionado como con las dimensiones generales del
sistema de transmision.

En primer lugar, se seleccion6 un rin de facil acceso comercial, disefiado especificamente
para vehiculos tipo Formula SAE. Dado que el neumatico utilizado esta para rines de 13
pulgadas, se optd por el modelo 13” FSAE Veelvoud de la marca Keizer Wheels [66], un
fabricante especializado en rines de aluminio para diversas aplicaciones. Una de las
principales ventajas de este modelo es que su anchura es ajustable; en este caso, se especificd
una anchura de ocho pulgadas, conforme a las recomendaciones del fabricante del neumatico
Hoosier slick 20.0x7.5-13 H43167. En la Figura 8.32 se muestra el modelo geométrico CAD
3D del rin seleccionado.
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Figura 8.32. Modelo CAD 3D del rin 13" FSAE Veelvoud.

Posteriormente, se selecciond un disco de freno. Al igual que en el caso del rin, se optd por
un modelo disponible comercialmente y de disefio sencillo. Se eligié un disco de 250 mm de
didmetro, cominmente utilizado en motocicletas, cuyo tamafio es menor que el diametro
interno del rin (aproximadamente 318 mm). Este espacio adicional permite la instalacion de
la pinza de freno (céliper) sin generar interferencias entre los componentes. EI modelo
geométrico CAD 3D del disco de freno junto con su caliper se muestran en la Figura 11.33.

Figura 8.33. Modelo CAD 3D del disco de freno de 250 mm con su respectivo céliper.

Una vez definidos el rin, el disco de freno y el eje de salida, se procedid al disefio del cubo
de la rueda. Este disefio se basé en configuraciones encontradas en la literatura técnica, como
la ilustrada en la Figura 11.34. En dicha figura, el componente correspondiente al cubo de la
rueda se resalta en un recuadro rojo. Asimismo, se indican las zonas del cubo destinadas a la
sujecion del rin y del disco de freno.

Wheel mount

Motor

Planetary plate, motor side

Brake rotor mount

Figura 8.34. Sistema de transmisién IWM para un vehiculo FSAE eléctrico, propuesto por Hooper [67].
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Como puede observarse, el cubo de la rueda presenta esencialmente dos pestafias funcionales.
La pestafia anterior esta destinada a la sujecion del disco de freno, permitiendo el frenado del
vehiculo, mientras que la pestafia posterior cumple la funcion de conectar el rin con el sistema
de transmision. Ademaés, se puede apreciar que el eje del cubo de la rueda se acopla
directamente al eje de salida de la caja de engranajes.

En consecuencia, el modelo geométrico 3D de este componente se presenta en las Figuras
8.35 a 8.38, mostradas desde distintas perspectivas para una mejor visualizacion de su
geometria. EI material seleccionado para la fabricacion del cubo fue el acero DIN 1.6565. El
dibujo técnico para manufactura de este elemento se incluye en el anexo G.

Acoplamiento

. ara el rin
Acoplamiento para R

el disco de freno

Cuiero

Alojamiento del
eje de salida

Figura 8.36. Modelo geométrico CAD 3D del cubo de la rueda en una vista frontal.

Figura 8.37. Modelo geométrico CAD 3D del cubo de la rueda en una vista posterior.
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Figura 8.38. Modelo geométrico CAD 3D del cubo de la rueda en una vista transversal seccionada.

Es importante mencionar que los orificios presentes en el cubo de la rueda han sido disefiados
con los diametros adecuados para permitir el montaje de los birlos del rin, por un lado, y de
los tornillos del disco de freno, por el otro. Ademas, fue disefiado para ser compacto y ligero,
con el proposito de reducir la masa y facilitar su ensamble con los demés componentes del
sistema de transmision. Para la fijacion del disco de freno se consideraron tornillos DIN 7984
M8 con una longitud de 25 mm, acompafiados de tuercas DIN 934 M8.

Las Figuras 8.39 y 8.40 ilustran el ensamble de los componentes asociados al cubo de la
rueda, el cual se muestra resaltado en color azul metalico para su identificacion.

Eje de salida

e = S Caliper
Disco de freno = '

Cubo de la rueda

Rin 13" FSAE
Veelvoud

Figura 8.39. Vista superior del ensamblaje del cubo de la rueda, resaltado en color azul metalico.
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Figura 8.40. Vista posterior del ensamblaje del cubo de la rueda, resaltado en color azul metalico.

8.14. Ensamblaje CAD 3D del sistema de transmision propuesto

En esta seccidn se presenta de manera ilustrativa el ensamblaje completo del sistema de
transmision propuesto, el cual incluye todos los componentes mecanicos previamente
disefiados o seleccionados. EI modelo CAD 3D integra el acoplamiento del motor NOVA 15
LW, los ejes, los engranes, los rodamientos, los anillos de retencion, las cufias junto a sus
respectivos cufieros, la carcasa, los sellos tipo O-Ring, el cubo de la rueda, el rin, el disco
con su pinza de freno, la mangueta y los diferentes tornillos y tuercas de fijacion requeridos
para el sistema.

Cabe destacar que la mangueta utilizada en este ensamble fue desarrollada en la tesis titulada
“Optimizacion topoldgica de la mangueta delantera del sistema de suspension y direccion de

un vehiculo eléctrico FSAE”, elaborada en el programa de la Maestria en Ciencias en
Ingenieria Mecatronica del TecNM/CENIDET.

Una vista de la seccion transversal del sistema de transmisidn propuesto se muestra en la
Figura 8.41, mientras que las Figuras 8.42 y 8.43 presentan vistas explosionadas de la
propuesta de transmision tipo IWM. De manera similar, en la Tabla 8.13 se enlistan los
componentes sefialados en las ilustraciones de la transmisidn propuesta.

En la Figura 8.41 es posible identificar visualmente distintos componentes mediante una
codificacion de colores: el motor se encuentra en color naranja. Por otra parte, la carcasa se
muestra en color violeta, los sellos O-Ring de rojo, el cubo de la rueda de color azul metalico,
el plato del motor de color azul marino y la mangueta de verde claro.
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Figura 8.42. Vista explosionada del sistema de transmision propuesto (Parte A).
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Figura 8.43. Vista explosionada del sistema de transmision propuesto (Parte B).
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Tabla 8.13. Lista de componentes del sistema de transmision IWM propuesto.

Numeracion Componente
1 Tornillo DIN 7984 M8x12mm
9 Motor NOVA 15-70 B6 P3 LW (incluye el eje
de entrada)
3 Plato del motor
4 Mangueta
5 Tapa frontal de la carcasa
6 O-Ring 2-162 frontal
7 Rodamiento SKF NKI 15/20
8 Anillo de retencion DSH-15 del eje de entrada
9 Cunia del eje de entrada
10 Engrane anillo
11 Engrane sol
12 Engrane planeta
13 Rodamiento SKF HK 1512
14 Eje del engrane planeta
15 Anillo de retencion DSH-15 del eje del engrane
planeta
16 Porta-satélites
17 0O-Ring 2-162 posterior
18 Tapa posterior de la carcasa
19 Tornillo DIN 7984 M4x25mm
20 Rodamiento SKF 6405
21 Eje de salida
99 Cufia del eje de salida (gc_oplamiento para el
porta-satélites)
23 Cufia del eje de salida (acoplamiento para el
cubo de la rueda)
24 Anillo de retencion DSH-25
25 Tornillo DIN 7984 M8x25mm
26 Disco de freno
27 Pinza de freno
28 Tuerca DIN 934 M8
29 Cubo de la rueda
30 Rin 13’ FSAE Veelvoud
31 Perno de la rueda de 5"’
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Capitulo
0

Evaluacion del comportamiento operativo
del sistema de transmision

9.1. Analisis cinematico del tren de engranajes planetarios

Para evaluar el comportamiento del sistema de transmision propuesto, se llevé a cabo un
analisis cinematico utilizando el software de SolidWorks. Este analisis considero la curva de
operacion del motor seleccionado (NOVA 15-70-B6 P30 LW) [47], de manera similar a lo
realizado en la Seccion 5.1.

La curva de operacidn, proporcionada por el fabricante, se presenta en la Figura 9.1. En esta
figura, la curva azul representa el torque del motor, mientras que las curvas roja y verde
corresponden a la velocidad angular y a su eficiencia, respectivamente.

La velocidad méaxima es de aproximadamente 5,150 RPM bajo una corriente de alimentacion
de 20 A, mientras que la velocidad minima es de 3,400 RPM cuando se suministran 240 A
al motor eléctrico. Por el contrario, el valor maximo del par motor se presenta a 240 A, que
corresponde a 56 Nm. El par motor minimo se obtiene cuando la corriente es equivalente a
20 A, cuyo valor es de 3 Nm.

Por su parte, la eficiencia del motor se mantiene por encima del 80% en la mayoria del tiempo
de operacion. La escala para la eficiencia y el torque es la misma, correspondiente a los
valores del lado derecho de la grafica (Figura 9.1).
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Figura 9.1. Curva de operacion del motor Nova 15 70-B6 P30 [47].

Se observa que, al disminuir la corriente suministrada, el motor proporciona una mayor
velocidad angular a costa de un menor torque. En cambio, si se suministra mayor corriente,
la velocidad angular disminuye, mientras que el torque se incrementa. Este comportamiento
es caracteristico de los motores eléctricos (EM) y ha sido descrito previamente en la seccién
correspondiente al estado del arte.

Continuando con el analisis cinematico, este se aplicé a un modelo simplificado del tren de
engranajes planetarios propuesto, utilizando una relacion de transmision predeterminada de
4.9 y una configuracion mecéanica de tipo planetaria. EI ensamblaje CAD 3D del sistema
empleado para este analisis se presenta en la Figura 9.2.

Eje del engrane
planeta

Porta-satélites

Eje de salida

Figura 9.2. Vista frontal y posterior del modelo simplificado del sistema de engranajes propuesto (CAD 3D).

El resultado en términos de velocidad angular (RPM) se muestra en la Figura 9.3, mediante
una grafica comparativa entre la velocidad de entrada y la de salida del sistema.
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Figura 9.3. Comparativa de velocidad angular de entrada contra la velocidad de salida del sistema de engranajes
propuesto.

Como se aprecia en la gréfica de la Figura 9.3, la velocidad angular de salida (representada
por la curva roja) se ha reducido con respecto a la entrada. Este comportamiento concuerda
con lo esperado segun el disefio, ya que la disminucion de velocidad angular en la salida debe
ser coherente con la relacion de transmision (i) seleccionada. En este caso, implica que la
velocidad angular de entrada se reduce en un factor de aproximadamente 4.9 en la salida del
sistema.

Al suministrar una corriente de 20 A, el motor opera a una velocidad aproximada de 3,430
RPM. Esta velocidad se transmite a través del sistema de engranajes hasta el eje de salida,
donde se registra un valor cercano a 700 RPM. Este resultado confirma que el sistema
propuesto no solamente cumple con la funcion de reducir la velocidad angular del motor,
sino que también lo hace conforme a la relacion de transmisién establecida.

Como siguiente etapa del analisis, se procedié a generar la grafica correspondiente al
momento angular tanto en la entrada como en la salida del sistema. La comparacion de estos
parametros se presenta en la Figura 9.4.

1.7E+6
1.6E+6
1.4E+6
1.3E+6
11E+6
9.5E+5
8.0E+5 _—__""'“""-——--___________________________________________
6.5E+5
5.0E+5
20 40 60 80 100 120 140 160 180 200 220 240

Corriente [A]
Entrada Salida

Momento angular [Nmm?/s]

Figura 9.4. Comparativa de momento angular de entrada y salida del sistema de engranajes propuesto.
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Como se observa en la grafica anterior, el comportamiento del momento angular es inverso
al de la velocidad angular. En este caso, se registra un incremento en el momento angular del
eje de salida con respecto a la entrada, lo que implica un incremento en el torque, dado que
este Ultimo esta directamente relacionado con el momento angular.

Este comportamiento es consistente con lo esperado en un sistema reductor de velocidad, por
lo que se puede concluir que el tren de engranajes planetarios disefiado cumple con los
objetivos planteados: reducir la velocidad angular de entrada de acuerdo con la relacion de
transmision establecida (4.9), al mismo tiempo que incrementa el torque en la salida.

9.2. Comportamiento dinamico del vehiculo considerando el sistema de transmision
IWM propuesto

Una vez que se definieron los pardmetros de disefio del vehiculo FSAE, el modelo de motor
eléctrico, el tipo de traccién y que se verifico el comportamiento del tren de engranajes
planetarios, se realizaron simulaciones en pistas de un vehiculo eléctrico tipo FSAE equipado
con el sistema de transmision IWM propuesto con el objetivo de estimar su comportamiento
dindmico. Ademas, este se comparé con otros vehiculos eléctricos reportados en la literatura.
De esta manera, fue posible determinar si el sistema de transmisidon propuesto provee la
capacidad de mejorar la operatividad de un vehiculo FSAE eléctrico en términos de tiempo.

El software empleado fue “OptimumLap”. Esta herramienta gratuita de simulacion vehicular
permite calcular el rendimiento y comportamiento de un vehiculo automotor en una pista de
carreras especifica [68].

OptimumLap ofrece la posibilidad de simular distintos tipos de vehiculos, incluidos aquellos
disefiados bajo los lineamientos de la competencia FSAE. Los resultados generados por el
software pueden visualizarse a través de tablas, graficas y mapas del circuito. Entre los
principales pardmetros que se pueden analizar se encuentran: la velocidad del vehiculo, el
tiempo de vuelta, las velocidades de rotacion del motor, los cambios de marcha, asi como los
porcentajes de aceleracién y frenado, entre otros.

Para llevar a cabo las simulaciones en OptimumLap de manera adecuada, fue necesario
ingresar una serie de pardmetros que representan las caracteristicas especificas del vehiculo
a analizar. Entre estos se incluyen: la masa total del vehiculo, el tipo de traccion (ya sea
traccion en dos ruedas 2WD o en las cuatro ruedas AWD), datos aerodindmicos, propiedades
de los neumaticos (como el radio efectivo), la curva de operacion del motor (torque en
funcién de la velocidad angular) y las relaciones de transmision de la caja de cambios. En
este caso, corresponden a la relacion del sistema de engranajes planetarios. Asi, es posible
evaluar como cada pardmetro individual influye en el rendimiento del vehiculo en
condiciones de competencia simulada.

Las caracteristicas del vehiculo y del motor introducidas en el software corresponden a
aquellas definidas en las etapas previas del disefio. A continuacién, en la Figura 9.5 se
presentan las especificaciones del vehiculo ingresadas en el entorno de simulacion.
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Figura 9.5. Configuracion del vehiculo FSAE eléctrico considerando el sistema de transmision propuesto en el software

Es importante sefialar que los datos aerodinamicos, asi como ciertos parametros adicionales
correspondientes a los neumaticos mostrados en la figura anterior, corresponden a la
configuracién estandar para vehiculos de tipo FSAE proporcionada por el propio software.
Por tal motivo, dichos valores se conservaron sin modificaciones.

En lo que respecta a la informacion del motor eléctrico, se introdujeron los valores de
velocidad angular (RPM) y torque (medido en Nm) previamente obtenidos, los cuales se
encuentran representados en la Figura 9.1. A partir de estos datos, se generd una grafica de

,‘7 VEHICLE SETUP
General Data
Vehicle Type
FSAE
Mass Dniven Type
300.000 kg 2WD e AWD
Aer Data
® Drag-Lift Efficiency-Lift
Drag Coefhici D Coefh
0.500 - 1.200 -
Front Area Air Density
1.200 m"2 1.225 kg/m™3
Tire Data
Tire Radius W Rolling Resistance
0260 m 0.030 -
Longitudinal Fricion Lateral Friction
1.400 - 1500 -

de OptimumlLap.

desempefio del motor, la cual se muestra en la Figura 9.6.
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Figura 9.6. Curva de operacion del motor Nova 15 LW generada en OptimumLap.
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Finalmente, la relacion de transmisién configurada en el software se presenta en la Figura
9.7. OptimumLap permite definir maltiples relaciones de transmision, asociadas a cada uno
de los cambios de marcha que existen en una caja de transmisién convencional. Sin embargo,
dado que en este proyecto se utiliza una caja con una Unica etapa planetaria, fue suficiente
con especificar tnicamente la relacion de transmision calculada.

S TRANSMISSION DATA

Transmission Type
Sequential Gearbax -

Add / Remove Gears
g 53 L 5%
5 B
| Gear Ratios
I Gear 1 49000

Figura 9.7. Caracteristicas de la caja de transmision configurada en OptimumLap.

Junto con los parametros previamente descritos, el siguiente elemento restante por definir en
este punto es la pista o el circuito en el cual se desea evaluar el desempefio del prototipo. El
maodulo OptimumG [68], integrado en el entorno del software, proporciona una base de datos
con pistas de carreras reconocidas a nivel internacional, incluyendo varios de los circuitos
empleados en eventos de autocross y endurance durante ediciones anteriores de la
competencia Formula SAE. La lista de las pistas seleccionadas para las simulaciones y su
respectivo analisis se presenta en la Figura 9.8.

d-/r" FSAE Endurance Nebraska 2012
f FSAE Endurance Germany 2012
f FSAE Endurance Germany 2010
f FSAE Endurance Austria 2012

ﬁ FSAE Endurance Australia 2011
f FSAE Autocross Nebraska 2013
éf, FSAE Autocross Germany 2012
jp FSAE Michigan Endurance 2014
ﬁ FSAE Endurance Michigan 2012

Figura 9.8. Listado de los circuitos simulados en OptimumLap.

La eleccidn de estos dos eventos (autocross y endurance) resulto especialmente relevante, ya
que ambos representan las pruebas de mayor peso en la puntuacion total de la competencia.
Las dos consisten en vueltas a contrarreloj, lo que permite una evaluacién directa del
rendimiento dinamico del vehiculo.

Por lo tanto, esta segunda etapa del analisis numérico del sistema de transmision se centra en
comparar los tiempos de vuelta obtenidos por el vehiculo simulado con el sistema de
transmision IWM propuesto, frente a los tiempos reportados en la literatura para vehiculos
eléctricos FSAE previamente analizados en este trabajo.

Los vehiculos considerados para la comparacion en este analisis son los propuestos por White
et al. [15], Patel et al. [16] y Daled y Schoenaers [9]. Las configuraciones de cada uno de
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estos vehiculos, incluyendo las caracteristicas del motor y del sistema de transmisiéon, fueron
implementadas en el software OptimumLap conforme a los datos técnicos reportados por
estos autores.

A continuacion, se presentan las configuraciones especificas introducidas en el simulador
para cada caso de estudio:

e En la Figura 9.9 se muestra la configuracion correspondiente al vehiculo propuesto
por White et al. [15].

e EnlaFigura 9.10, la configuracién del vehiculo analizado por Patel et al. [16].

e Finalmente, en la Figura 9.11, se presenta la configuracion del vehiculo documentado
por Daled y Schoenaers [9].

i TRANSMISSION DATA
- Transmission Type
= VEHICLE SETUP =
Sequential Gearbax -
General Data Tire Dota
i Add/Remove Geal

Vehicle Type Tire Radius W Rolling Resistance =

FSAE . 0260 m 0.030| - B B
Mass Dnven Type Longitudinal Fricion Lateral Friction | G Rati

ear Ratios
300.800 kg * 2WD AWD 1400 - 1500 -

» Gear1 14 5000

Figura 9.9. Configuracidon del vehiculo FSAE de White et al. [15] en OptimumLap.

ko TRANSMISSION DATA
ﬁ:& VEHICLE SETUP Transmission Type
Sequential Gearbax v
General Data Tire Data
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Figura 9.10. Configuracion del vehiculo FSAE de Patel et al. [16] en OptimumLap.
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Figura 9.11. Configuracién del vehiculo FSAE de Daled y Schoenaers [9] en OptimumLap.

En este contexto, se realizd una simulacion inicial de los cuatro vehiculos en el circuito
“FSAE Endurance Nebraska 2012”, seleccionado de la base de datos proporcionada por el
software. Este circuito representa una prueba de resistencia tipica en competiciones de
Férmula SAE, lo que lo convierte en un escenario adecuado para evaluar el desempefio global
de cada configuracion.
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Los resultados obtenidos en términos de velocidad promedio (km/h) y tiempo de vuelta (s)
para cada uno de los vehiculos simulados se presentan en la Figura 9.12.
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——— [65.83] FSAE Daled & Schoenaers [10]. FSAE Endurance Nebraska 2012

Figura 9.12. Grafica comparativa de velocidades contra tiempo de vuelta de los vehiculos FSAE en la pista Endurance
Nebraska 2012.

Como se observa en la grafica de la Figura 9.12 y su correspondiente leyenda, el vehiculo
FSAE eléctrico con las caracteristicas definidas en este trabajo e implementado con el sistema
de transmision IWM propuesto (representado por la curva azul) obtuvo menor tiempo de
vuelta, con un valor de 64.21 segundos. Este resultado sugiere un desempefio competitivo en
comparacion con las configuraciones reportadas en la literatura.

El mapa del circuito, que muestra la distribucion de velocidades alcanzadas por el vehiculo
a lo largo del recorrido, se presenta en la Figura 9.13. Dicho mapa utiliza una escala de
colores para representar los diferentes intervalos de velocidad registrados durante la
simulacion.
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Figura 9.13. Velocidades del vehiculo FSAE eléctrico equipado con el sistema de transmision IWM propuesto en el
circuito FSAE Endurance Nebraska 2012.

La segunda simulacion se realizo en el circuito “FSAE Endurance Alemania 2012, otro
escenario representativo de las competencias Férmula SAE. Los resultados obtenidos en
cuanto a velocidad (km/h) y tiempo de vuelta (s) para los vehiculos simulados se muestran
en la Figura 9.14.
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—— [80.08] FSAE Propuesto, FSAE Endurance Germany 2012
— [84.23] FSAE White et al. [16], FSAE Endurance Germany 2012
———[84.11] FSAE Daled & Schoenaers [10], FSAE Endurance Germany 2012

Figura 9.14. Grafica comparativa de velocidades contra el tiempo de vuelta de los vehiculos FSAE en el circuito
Endurance Germany 2012.

En esta simulacion, nuevamente se observo que el vehiculo FSAE eléctrico con las
caracteristicas establecidas y equipado con el sistema de transmision propuesto logra
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completar la vuelta en el menor tiempo. ElI mapa que ilustra el intervalo de velocidades
alcanzadas por el vehiculo durante el recorrido en este circuito se presenta en la Figura 9.15.
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Figura 9.15. Intervalo de velocidades del vehiculo FSAE eléctrico con sistema IWM en el circuito FSAE Endurance
Germany 2012.

Por otro lado, la Figura 9.16 muestra una grafica comparativa de velocidades promedio contra

el tiempo de vuelta para los vehiculos FSAE en el circuito “FSAE Endurance Alemania
2010”.
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—— [49.17] FSAE Daled & Schoenaers [10], FSAE Endurance Germany 2010
— [49.14] FSAE White et al. [16], FSAE Endurance Germany 2010
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— [49.25] FSAE Patel et al. [17], FSAE Endurance Germany 2010

Figura 9.16. Grafica comparativa de velocidades contra el tiempo de vuelta de los vehiculos FSAE en el circuito
Endurance Germany 2010.

El vehiculo eléctrico FSAE, con las caracteristicas definidas y equipado con el sistema de
transmision propuesto, obtuvo el menor tiempo de vuelta en esta tercera pista analizada. El
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mapa del circuito, que presenta el intervalo de velocidades alcanzadas por el vehiculo durante
el recorrido, se muestra en la Figura 9.17.
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Figura 9.17. Velocidades del vehiculo FSAE eléctrico equipado con el sistema de transmision IWM propuesto en el
circuito FSAE Endurance Germany 2010.

Siguiendo esta misma metodologia, se realizaron simulaciones adicionales considerando los
demas circuitos FSAE presentados previamente en la Figura 9.8. En cada uno de estos
escenarios se obtuvieron los valores correspondientes a los parametros de interés,
principalmente las velocidades promedio y los tiempos de vuelta, utilizando el mismo
procedimiento aplicado en los tres casos previamente analizados.

Los resultados consolidados de estas simulaciones se presentan en la Tabla 9.1, en la cual se
han resaltado en color amarillo los mejores tiempos de vuelta registrados para cada circuito.
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Tabla 9.1. Resumen de velocidades promedio y tiempos de vuelta en distintos circuitos FSAE. Mejores tiempos

resaltados en color amarillo.

Parametros Vehiculos FSAE eléctricos
Propuesto Pateletal. ~ White et al. Daled y
[16] [15] Schoenaers [9]
FSAE Endurance Austria 2012
Tiempo de vuelta () 50.85 52.49 52.35 52.38
Velocidad maxima (km/h) 98.32 115.91 114.07 121.41
FSAE Endurance Australia 2011
Tiempo de vuelta () 50.66 52.42 52.31 52.38
Velocidad méaxima (km/h) 92.19 88.79 89.94 90.41
FSAE Endurance Nebraska 2012
Tiempo de vuelta (s) 64.21 65.98 65.77 65.83
Velocidad maxima (km/h) 96.95 105.88 105.53 109.36
FSAE Autocross Nebraska 2013
Tiempo de vuelta (s) 51.53 54.31 54.21 54.25
Velocidad maxima (km/h) 97.44 106.8 106.01 110.12
FSAE Endurance Germany 2010
Tiempo de vuelta () 47.01 49.25 49.14 49.17
Velocidad maxima (km/h) 97.24 106.58 106.36 110.34
FSAE Endurance Germany 2012
Tiempo de vuelta (s) 80.08 84.45 84.23 84.11
Velocidad maxima (km/h) 99.06 122.83 118.62 131.24
FSAE Autocross Germany 2012
Tiempo de vuelta () 74.05 77.12 76.93 77.01
Velocidad maxima (km/h) 97.37 108.26 107.52 111.71
FSAE Endurance Michigan 2012
Tiempo de vuelta (s) 49.10 48.70 48.64 48.36
Velocidad méxima (km/h) 99.33 129.67 121.82 138.58
FSA Michigan Endurance 2014
Tiempo de vuelta (s) 59.50 61.19 61.07 61.01
Velocidad maxima (km/h) 99.28 127.96 121.27 135.17

Como se puede observar en la Tabla 9.1, asi como en las graficas correspondientes a las
primeras tres simulaciones, el vehiculo que presentd el mejor desempefio en la mayoria de
los circuitos fue aquel configurado con las caracteristicas de disefio y el sistema de
transmision propuestos, identificado como “FSAE propuesto” durante las simulaciones. Si
bien este vehiculo no alcanzo la mayor velocidad méaxima absoluta, dicha velocidad se
encuentra dentro del intervalo establecido en los parametros de disefio, lo cual indica un
desempefio eficiente y coherente con los objetivos planteados.

Con base en los anélisis realizados mediante el software OptimumLap, se concluye que un

vehiculo tipo FSAE que incorpore los parametros de disefio especificados en la Seccion 3y
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esté equipado con el sistema de transmision IWM propuesto, podria alcanzar desempefio
superior en las pruebas de Autocross y Endurance de una competencia real de prototipos
eléctricos, mejorando tanto los tiempos de vuelta como la eficiencia en pista.

9.3. Dimensionamiento del paquete de baterias del sistema propuesto

Se llevo a cabo el dimensionamiento de un paquete de baterias capaz de suministrar la energia
necesaria para que el vehiculo pueda completar la prueba de Endurance, la cual representa el
evento de mayor duracién dentro de una competencia FSAE.

La energia requerida (E) se estimo a partir de los resultados obtenidos en las simulaciones
realizadas en el software OptimumLap, tomando como referencia la pista mas exigente en
términos de longitud y demanda energética: FSAE Endurance Germany 2012. EIl valor
calculado de energia total necesaria para completar esta prueba fue de 11 kwWh.

El procedimiento empleado para el dimensionamiento del paquete de baterias es el mismo
descrito en la Seccion 4.3, pero ahora aplicado con base en las condiciones especificas de
desempefio obtenidas previamente. En primer lugar, se recopil6 la informacion relevante del
reglamento oficial de la competencia Férmula SAE en lo referente al disefio y seguridad de
los sistemas de almacenamiento de energia. Las restricciones y lineamientos establecidos son
los siguientes [19]:

e Se permite el uso de cualquier tipo de bateria, con excepcion de baterias de sal,
térmicas o de celda de combustible.

e El voltaje maximo permitido para el sistema de acumulacién de energia es de 600 V.

e La potencia maxima que puede ser suministrada por el paquete de baterias esta
limitada a 80 kW.

e EIl paquete debe estar dividido en secciones para propositos de seguridad,
mantenimiento y control térmico.

Ademaés, cada seccion del paquete de baterias debe cumplir con las siguientes restricciones
establecidas por el reglamento de la competencia:

¢ Voltaje maximo por seccién: 120 V.
e Energia maxima almacenada por seccion: 6 MJ (1.66 kwWh).

Adicionalmente, las celdas o baterias seleccionadas deben tener una alta capacidad energética
y una masa reducida, con el fin de satisfacer los requerimientos de potencia de los motores
y, al mismo tiempo, contribuir al objetivo de reducir la masa total del vehiculo, un aspecto
crucial en el rendimiento dindmico de un prototipo FSAE.

Para el sistema, el paquete de baterias debe ser capaz de suministrar un voltaje nominal de
120 V, que corresponde al voltaje maximo de operacion (U) del motor NOVA 15-70-B6 P30
LW, y debe tener una capacidad total de almacenamiento de energia (E) de 11 kWh, de
acuerdo con lo estimado en la simulacion del evento Endurance.
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Previo al desarrollo de los célculos, se llevd a cabo una investigacion documental de
diferentes modelos de celdas cominmente utilizadas en vehiculos FSAE eléctricos, conforme
a lo reportado en la literatura técnica reciente. El listado de estas celdas se presenta en la
Tabla 9.2.

Tabla 9.2. Listado de celdas utilizadas en vehiculos FSAE eléctricos reportadas en la literatura.

Modelo de la celda Voltaje nominal, Capacidad, Cp,; Masa, my,, (kg)
Upae (V) (Ah)
EVELF50-73103 [19] 3.64 50 1.38
A123 AMP20m1HD-A [19] 3.3 20 0.496
Melasta SLPBA375175 [69] 4.2 15 0.31
Melasta SLPBA875175 [70] 3.7 15 0.3025
VTC6 Sony/Murata 2x4 [71] 3.6 24 0.448

Electric Power

EPB097197VVP [72] 3.9 30 0.45

Posteriormente, se aplicaron las ecuaciones (4.2) a (4.5) utilizando las caracteristicas técnicas
de cada modelo de celda listadas en la Tabla 9.2. Estas ecuaciones permitieron calcular los
parametros clave para el dimensionamiento de los diferentes paquetes de baterias, tales como
el nimero de celdas en serie y paralelo, la energia total disponible, la masa del paquete y el
namero de secciones requeridas segun las restricciones reglamentarias.

Los resultados obtenidos para cada configuracion se presentan de manera resumida en las
Tablas 9.3 y 9.4, correspondientes a la Parte A y Parte B, respectivamente.

Tabla 9.3. Resultados de los calculos para cada paquete de baterias segin el modelo de celda considerado (Parte A).

Modelo de la celda Nger  Npgrq  NO.deceldas  my,eq (KQ)
EVELF50-73103 [19] 33 2 66 91.08
A123 AMP20m1HD-A [19] 37 5 185 91.76
Melasta SLPBA375175 [69] 29 7 203 62.93
Melasta SLPBA875175 [70] 33 7 231 69.88
VTC6 Sony/Murata 2x4 [71] 34 4 136 60.93
Electric Power EPB097197VVP [72] 31 3 93 41.85

Tabla 9.4. Resultados de los calculos para cada paquete de baterias segun el modelo de celda considerado (Parte B).

Modelo de la celda Voltaje total (V) Energia total (kWh)
EVELF50-73103 [19] 120.12 12.01
Al123 AMP20m1HD-A [19] 122.1 12.21
Melasta SLPBA375175 [69] 126 13.23
Melasta SLPBA875175 [70] 122.1 12.82
VTC6 Sony/Murata 2x4 [71] 122.4 11.75
Electric Power EPB097197VVP [72] 124.8 11.23
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Tras el andlisis y comparacion de los resultados presentados en las Tablas 9.3 y 9.4, se
concluye que la mejor configuracién del paquete de baterias, en términos de cantidad total
de celdas y masa del sistema, se obtiene utilizando celdas EPB097197VVP. Dicha
configuracién no solo cumple con las restricciones establecidas por el reglamento, sino que
también es capaz de suministrar el voltaje nominal y la energia total requeridos por el sistema
de propulsion eléctrica.

Por lo tanto, se seleccion6 este modelo de celda para alimentar los motores eléctricos del
sistema de transmision IWM propuesto. Las especificaciones técnicas detalladas de esta
celda, proporcionadas por el fabricante, se encuentran disponibles en el Anexo F.

Como ultimo paso en el proceso de dimensionamiento, se llevo a cabo la distribucion del
paquete de celdas en secciones, conforme a los requisitos establecidos por el reglamento de
la competencia. Para ello, se opt6 por una distribucién equitativa de las celdas, aumentando
el nimero de celdas conectadas en serie a 32. Esto result6é en una configuracion general del
paquete de 3 filas de 32 celdas en serie conectadas en paralelo (32sx3p).

Con base en la configuracion, se definieron ocho secciones, cada una compuesta por tres filas
en paralelo, formadas por cuatro celdas conectadas en serie por fila (4sx3p por seccién). De
este modo, cada seccion opera a un voltaje nominal de 15.6 V y tiene una capacidad de
almacenamiento de energia de aproximadamente 1.4 kWh, cumpliendo con los limites
maximos establecidos por el reglamento.

Dentro de este orden de ideas, se concluyé el dimensionamiento del paquete de baterias, el
cual esta disefiado para suministrar la energia requerida a los cuatro motores eléctricos que
conforman el sistema de transmision IWM propuesto, cumpliendo en todo momento con los
lineamientos establecidos por el reglamento de la competencia.

El disefio final contempla un total de 96 celdas, distribuidas en ocho secciones, con una masa
total aproximada de 43.2 kg. Esta configuracion proporciona una autonomia estimada de
entre 22 y 23 vueltas en pista, lo que equivale a una distancia aproximada de 31 km, suficiente
para completar la prueba de endurance.

Para una mejor comprensién y visualizacion de la estructura del paquete de baterias, se
presenta en la Figura 9.18 el diagrama esquematico correspondiente.

Figura 9.18. Diagrama de la configuracién del paquete de baterias disefiado para el sistema de transmision IWM
propuesto.
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9.4. Analisis estructural de los engranes

El modelo geométrico CAD 3D del tren de engranajes planetarios fue sometido a una
simulacion estructural estatica utilizando el software ANSYS, una herramienta de ingenieria
empleada para modelar, simular, analizar y predecir el comportamiento y rendimiento de
disefios de piezas y sistemas en diversos campos, basada en el método de elementos finitos
(FEA, por sus siglas en inglés) [73].

El procedimiento de desarrollo de este trabajo se fundamenta en las metodologias propuestas
por Patel et al. [16], Bakshi et al. [10], Rohithraj y Sundar [18], Agrawal et al. [74], Karthick
et al. [75] y Guanjin y Wenyi [76]. A partir de estos estudios se identificaron los puntos de
contacto, las ubicaciones de las condiciones de frontera y las cargas actuantes en el modelo.

El enfoque de este analisis se centrd en evaluar la resistencia estructural de los engranes y
optimizar su geometria con el objetivo de lograr una reduccion significativa de masa sin
comprometer su desempefio mecanico. El procedimiento seguido para el analisis estructural
se desarrollo conforme a las siguientes etapas:

e Importacion del modelo geométrico CAD 3D del sistema de engranajes propuesto.
e Definicion de las propiedades del material seleccionado.

e Especificacion del tipo de contacto entre los componentes.

e Generacion de la malla de elementos finitos.

e Aplicacion de las condiciones de frontera, soportes y cargas.

e Andlisis de los esfuerzos y deformaciones resultantes.

e Evaluacion de la vida Gtil mediante el analisis de fatiga.

e Optimizacion geométrica de los engranes.

No obstante, antes de ejecutar los pasos descritos anteriormente, se reprodujo un caso de
estudio reportado en la literatura [16], con el propdsito de validar la confiabilidad del
procedimiento empleado. Para ello, se replicé el modelo geométrico CAD 3D del tren de
engranajes presentado en el trabajo de referencia (mostrado en la Figura 9.19) y se
establecieron las mismas condiciones de frontera descritas en dicho estudio.
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Figura 9.19. Sistema de engranajes planetarios de referencia, propuesto por Patel et al. [16].
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Posteriormente, se definieron en el software las propiedades del material asignado a los
engranajes. El material seleccionado corresponde al acero DIN 1.6587, el mismo utilizado
en los engranes del sistema de transmision propuesto. Las propiedades mecanicas
consideradas para el andlisis por elementos finitos se presentan en la Tabla 9.5, de acuerdo
con los valores reportados en la literatura [16].

Tabla 9.5. Propiedades del material DIN 1.6587 consideradas para el analisis FEM.

Material Densidad Maodulo elastico Resistencia Resistencia  Relacion
de Young ala Gltimaala de Poisson
fluencia tensién
DIN 1.6587 7,800 kg/m® 210 GPa 850 MPa 1,200 MPa 0.3

A continuacién, se definié un contacto friccional entre los dientes de los engranes, asignando
un coeficiente de friccion de 0.1, valor que corresponde a la interaccidn entre superficies de
acero bajo condiciones de lubricacion [77]. En la Figura 9.20 se muestra de forma ilustrativa
la zona de contacto entre los dientes, donde los dientes en color rojo representan el contacto
conductor (es decir, el punto desde donde se transmite el movimiento), mientras que los
dientes en color azul corresponden al contacto objetivo.

Figura 9.20. Contacto entre dientes del engrane planeta y el engrane anillo.

Una vez realizado este paso, se procedio a generar el mallado del modelo. EI mallado consiste
en dividir la geometria en un conjunto de elementos méas pequefios, con el fin de estimar los
esfuerzos y deformaciones en puntos especificos de la estructura [22]. En este caso, se
procur6 aplicar una malla similar a la reportada en el estudio de referencia, tal como se
observa en la Figura 9.21.

Figura 9.21. Comparativa entre el mallado reportado por Patel et al. [16] y el desarrollado en este trabajo.
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En cuanto a las condiciones de frontera, se establecié como soporte fijo la cara exterior del
engrane anillo, ya que este componente permanece estatico durante la operacion. Asimismo,
se aplico el momento de entrada correspondiente al torque del motor en el eje interior del
engrane sol, tal como se muestra en la Figura 9.22.

Figura 9.22. Soporte fijo y carga aplicados.

Por ultimo, se definidé que los engranes planeta y sol rotan sobre su propio eje,
especificamente alrededor del eje z. De esta manera, se especificd en el software que estos
componentes son moviles, permitiendo que su comportamiento se asemeje al de una
condicion real de rotacion. Esta configuracion se ilustra en la Figura 9.23.

Figura 9.23. Condiciones de revolucidon en los engranes.

Finalmente, se ejecutd la simulacién de andlisis estructural sobre el modelo replicado y se
compararon los resultados obtenidos. En este caso, se consideraron los niveles de esfuerzos
de von Mises y la deformacion estatica equivalente como pardmetros de comparacion. En la
Tabla 9.6 se presentan los resultados de la simulacion, junto con los valores reportados por
Patel et al. [16], asi como el porcentaje de la diferencia entre ambos modelos.
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Tabla 9.6. Comparacién de resultados entre el analisis de referencia y el analisis de validacion.

Parametro Modelo de Modelo Error
referencia desarrollado
Esfuerzos de von Mises 48.695 MPa 48.643 MPa 0.106%

Deformacion estatica equivalente  0.0002366 mm  0.00023184 mm 2.011%

Por otra parte, en la Figura 9.24 se muestra una grafica comparativa de los contornos de
esfuerzo-deformacion de los dos modelos tratados. La curva azul representa el modelo de
referencia, mientras que la curva naranja el modelo desarrollado.
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Figura 9.24. Grafica comparativa de los niveles de esfuerzo-deformacion entre el modelo de referencia y el desarrollado.

Como puede observarse, los resultados obtenidos son satisfactorios, lo que permite validar el
procedimiento realizado. Los valores calculados presentan un error minimo en comparacion
con los del modelo de referencia. En consecuencia, se considera valido proseguir con el
andlisis estructural aplicado al tren de engranajes planetarios propuesto. EI modelo
geomeétrico correspondiente se muestra en la Figura 9.25.

Figura 9.25. Modelo geométrico CAD 3D del tren de engranajes propuesto.
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Las propiedades del material utilizadas en el analisis del modelo propuesto son las mismas
que las empleadas en el andlisis de referencia. Asimismo, se mantuvo el tipo de contacto
friccional entre los dientes de los engranajes, con el fin de conservar la coherencia en las
condiciones de simulacion.

Posteriormente, se generd el mallado del modelo con un tamafio del elemento de 2 mm,
obteniéndose una malla compuesta por 121,084 nodos y 96,870 elementos. La configuracion
del mallado se muestra en la Figura 9.26.

Figura 9.26. Mallado del tren de engranajes propuesto en ANSYS.

En la Figura 9.27 se indica que, mediante la etiqueta azul (A), se asignaron como soportes
fijos los cinco orificios del engrane anillo, los cuales cumplen la funcion de restringir el
movimiento del componente. De manera similar, se aplic6 un momento de 56 Nm sobre el
eje interior del engrane sol, correspondiente al torque del motor, sefialado con la etiqueta roja
(B) en la imagen.

Asimismo, de forma analoga al analisis previo, se establecid que los engranes planeta y el
engrane sol en el analisis (exceptuando el engrane anillo) rotan alrededor del eje z, lo que
permite replicar el comportamiento real de los componentes durante la operacion.

Figura 9.27. Condiciones de frontera del tren de engranajes planetarios propuesto.

A continuacion, se realizd la simulacion de analisis estructural considerando el modelo
propuesto. Los resultados obtenidos, expresados en términos de deformacion total, esfuerzos
de von Mises y factor de seguridad, se presentan en las Figuras 9.28 a 9.30, respectivamente.
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0.012152
0.010126
0.008101
0.0060758
0.0040505
0.0020253
0 Min

Figura 9.28. Distribucion de deformacion total en el sistema de engranajes planetarios propuesto.

173.36
148,59
123.83
99.061
74.296
49.531
24766
0.0012293 Min

Figura 9.29. Distribucion de esfuerzos de von Mises en el sistema de engranajes planetarios propuesto.

Figura 9.30. Factor de seguridad del sistema de engranajes planetarios propuesto.
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Como puede observarse, se obtuvo una deformacion total maxima de 0.01822 mm, un
esfuerzo de von Mises maximo de 222.89 MPa y un factor de seguridad de 3.81. Al comparar
estos resultados con los célculos tedricos desarrollados en la Seccién 7, donde se determind
un factor de seguridad (F.S.) de 1.6, se evidencia que el valor obtenido mediante simulacién
numérica es notablemente mayor. Esto indica que el analisis tedrico es mas conservador que
el analisis numérico realizado en ANSYS. Dado que los resultados de los parametros se
encuentran en intervalos aceptables, se procedié a efectuar un andlisis de fatiga.

La fatiga se define como el proceso mediante el cual un componente se deteriora debido a
cargas ciclicas y repetitivas, las cuales varian segun el servicio o la aplicacion [78]. El dafio
producido por fatiga depende principalmente de la magnitud y frecuencia del esfuerzo
alternante al que se somete el componente [79].

El dafio por fatiga puede conducir eventualmente a la ruptura del componente, lo que lo
convierte en un factor critico a considerar durante el disefio de estructuras y componentes de
vehiculos [80]. Para llevar a cabo el anélisis de fatiga en el software, fue necesario definir
dos elementos: el historial de cargas y la curva esfuerzo-deformacion (S-N) del material
seleccionado.

En este estudio, el historial de cargas se refiere a la variacion del torque de entrada a lo largo
del tiempo. Como se observo en el analisis estructural estatico, se considerd un valor Gnico
del torque correspondiente al torque maximo de 56.061 Nm. Sin embargo, en condiciones
reales, este parametro no permanece constante, ya que durante la competencia FSAE presenta
cambios frecuentes y repentinos debido a la aceleracion y velocidad del vehiculo, los cuales
afectan directamente el torque de los motores eléctricos.

El historial de torque utilizado para el andlisis de fatiga se obtuvo de la simulacion realizada
en OptimumLap para una de las pistas. La pista corresponde a la “FSAE Endurance Germany
20127, debido a que es la de mayor longitud. La Figura 9.31 muestra las variaciones del
torque durante una vuelta a dicha pista.
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Figura 9.31. Historial de carga durante una vuelta en la pista “FSAE Endurance Germany 2012”".
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Un historial de cargas genera, a su vez, un historial de esfuerzos fluctuantes. Por otro lado,
la curva S-N, también conocida como curva de Wohler, es una representacion grafica que
relaciona el nimero de ciclos hasta la falla por fatiga con niveles de esfuerzo aplicado. En la
mayoria de los casos, ambos ejes se presentan en escala logaritmica [81]. Esta curva varia
segun las propiedades y la naturaleza de cada material.

Para el presente estudio, se considerd el material DIN 1.6587, y se utilizo la curva S-N
reportada por Wang et al. [79], la cual se muestra en la Figura 9.32.
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Figura 9.32. Curva S-N para el material DIN 1.6587 [79].

De igual manera, en la Tabla 9.7 se presentan los valores utilizados para construir la grafica
mostrada en la Figura 9.32.

Tabla 9.7. Datos de la curva S-N del material DIN 1.6587 reportada por Wang et al. [79].

Ciclos Esfuerzo alternante (MPa)
0 1,100

471 832
3,132 728
23,414 624
246,809 520
3,189,720 416
9,230,000 353

Como puede observarse en la grafica y la tabla de la curva S-N, el tipo de esfuerzo
considerado es de tipo alternante (og,). Este pardmetro puede determinarse a partir de una
gréfica que caracteriza la variacion de los esfuerzos a lo largo del tiempo. Para facilitar la
comprension, se presenta un esfuerzo de ejemplo, cuyo comportamiento se ilustra en la
Figura 9.33.

141



[ 3
Esfuerzos
(122047 = 20, = Tmax = Tmin
C A A R
o
Ly | J
&
O . ;
My Ciclo \
& ==
T i - :
(12.1)0m = (Tmax + Tmin) /2
— —_— t + t » Tiempo

Figura 9.33. Ejemplo de un esfuerzo alternante.

En la gréfica anterior se identifican distintas variables que representan caracteristicas
especificas de cargas fluctuantes. Asimismo, se observa que la curva del esfuerzo variable
esta compuesta por ciclos, cada uno caracterizado por un valor maximo (g,,4,) Y uno minimo
(0min) de esfuerzo.

El esfuerzo medio (a,,), como su nombre lo indica, corresponde al valor promedio entre el
esfuerzo maximo y minimo de un ciclo. Este pardmetro se calcula mediante la ecuacion (9.1).

0, = (O-max -zl' Umin) (9.1)

Por otro lado, el rango del esfuerzo (Ac) se define como la diferencia entre el valor méaximo
y el minimo del esfuerzo, y se determina utilizando la ecuacion (9.2).

Ao = 20, = Omax — Omin 9.2)

Finalmente, el esfuerzo alternante (o,), que constituye el parametro principal para la curva
S-N, se calcula mediante la ecuacion (9.3). Este valor corresponde a la mitad de la diferencia
entre el esfuerzo maximo y minimo.

0, = (Umax ; Umin) (9.3)

Una vez comprendido lo anterior, es pertinente mencionar los pardmetros que se buscan
obtener del analisis de fatiga: la vida y el dafio por fatiga del componente.
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La vida se refiere al nimero de ciclos de carga repetida que puede soportar un material o
componente antes de presentar una falla. Este es justamente el pardmetro indicado por la
curva S-N, lo que resalta su relevancia en el anlisis de fatiga. Por su parte, el dafio por fatiga
se define como el inverso de la vida Util, expresado como una fraccidn del nimero de ciclos
con respecto a la vida maxima del componente.

Siguiendo esta ldgica, la vida util se determina identificando los valores de esfuerzo
alternante (o,) y consultando la curva S-N. Por ejemplo, si se considera un esfuerzo
alternante de 832 MPay se consulta la Tabla 9.7, se puede estimar que el componente tendra
una vida (N¢) de 471 ciclos bajo ese nivel de esfuerzo.

Para calcular el dafio por fatiga (D) se emplea la regla de Palmgren-Miner [81], que se
expresa mediante la ecuacion (9.4).

D= 9.4)

En la ecuacion (9.4), n es el numero de repeticiones de un caso de esfuerzo. Continuando
con el ejemplo anterior, si se aplica cien veces la misma carga que genera un esfuerzo
alternante de 832 MPa, el dafio acumulado calculado mediante la ecuacion (9.4), resulta ser
de aproximadamente 0.21.

Es importante destacar que:

e Sieldafio (D < 1, significa que el componente no ha fallado y ain posee vida util.
e Sieldafio D >, lareglaindica que ha alcanzado la falla por fatiga.
e Sieldafio D = 1, el componente se encuentra en el limite de falla por fatiga.

En la Tabla 9.8 se presenta un resumen de los parametros y sus valores correspondientes al
ejemplo explicado anteriormente.

Tabla 9.8. Resumen de parametros y valores del ejemplo de fatiga.

Parametro Simbolo Valor
Esfuerzo alternante Og4 832 MPa
Vida Ny 471 ciclos
Numero de casos n 100
repetidos de esfuerzo
Dafio D 0.212

De esta manera, se logra comprender la teoria y el procedimiento que implementa ANSY'S
en las simulaciones de anélisis de fatiga. En consecuencia, se realizd dicho analisis
considerando la fluctuacion del torque mostrado en la Figura 9.31, obteniéndose los valores
correspondientes de vida y dafio por fatiga.
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Ambos resultados se presentan en las Figuras 9.34 y 9.35, respectivamente. Cabe destacar
que los ciclos reportados no se refieren a los ciclos individuales contenidos en el historial del
esfuerzo alternante, sino a la variacion completa de este pardmetro. En otras palabras, un
ciclo corresponde a todo el historial de esfuerzos generado por la fluctuacion de la carga. En
este caso particular, un ciclo equivale a una vuelta en la pista del evento de resistencia.

Life
Type: Life

3.8462e7 Max
1.9342e7
9.7274e6
4.892e6
2.4602e6
1.2372e6
6.2222e5
3.1292e5
1.5737e5
79140 Min

Figura 9.34. Distribucidn de la vida del tren de engranajes planetarios propuesto.

Damage
Type: Damage

1.2636e-5 Max

. 1.6072e-6
. 8.0825e-7
| 4.0647e-7
. 2.0442e-7
- 1.028e-7

Figura 9.35. Distribucion del dafio en el tren de engranajes planetarios propuesto.

Los resultados en términos de vida Gtil demuestran que el valor minimo de ciclos es 79,140.
Esto indica que el sistema de engranes planetarios es capaz de soportar esta cantidad de ciclos
bajo el mismo historial fluctuante de carga. Dado que este historial corresponde a una vuelta
en la pista y se requiere que el vehiculo complete veintidos vueltas [42], se concluye que la
vida del sistema es significativamente superior a la esperada, resultando mas que suficiente
para satisfacer las exigencias operativas del vehiculo durante la competencia FSAE.

En cuanto al dafio por fatiga, los resultados muestran que el dafio acumulado correspondiente
a una vuelta en la pista equivale a 0.00126%, lo cual es considerablemente bajo. Esto
demuestra que, durante la competencia, el sistema de engranajes propuesto no presentara
fallas por fatiga.
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Aunado a lo anterior, se obtuvieron las graficas correspondientes al conteo de flujo de lluvia
(Rainflow Count, por su denominacion en inglés) y al dafio relativo acumulado. El conteo
Rainflow es un método que permite identificar, contabilizar y clasificar los casos de esfuerzo
que presentan un comportamiento similar o cuyos valores son equivalentes. Por otra parte, la
gréafica del dafio relativo acumulado presenta el porcentaje de dafio que generan dichos
grupos de esfuerzos.

En primer lugar, el método Rainflow identifica los puntos méximos y minimos presentes en
el historial de esfuerzos, descartando aquellos puntos intermedios que no contribuyen de
manera significativa al calculo de la fatiga. Un ejemplo ilustrativo de este procedimiento se
presenta en la Figura 9.36, donde los puntos maximos y minimos filtrados se indican
mediante circulos rojos, mientras que los puntos excluidos por pertenecer a un ciclo de menor
magnitud se enmarcan con un rectangulo gris.

:
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Fitrado de mdximas y minimos
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4410 4420
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Figura 9.36. Identificacién de puntos maximos y minimos mediante el método Rainflow.

Ahora bien, la manera en que este método realiza la agrupacion de los casos se basa en el
dimensionamiento de celdas (bin size, por su denominacion en inglés). Estas celdas
corresponden a divisiones aplicadas sobre el historial de esfuerzos, las cuales permiten
clasificar los ciclos segun su intervalo y amplitud. Para ilustrar este concepto, en la Figura
9.37 se muestra un ejemplo con un tamafio de celda (bin size) igual a cinco, lo que implica
que el historial de esfuerzos se divide en una matriz de 5 x 5.

100

|4
90 Historial de esfuerzos ]
o Filtrado de mdximos y minimos |

Pl B \Q\ "
1 NN Y |

Esfuerzos (kpsi)

4200 4300 4400 4500
Tiempo (s)

Figura 9.37. Division de un historial de esfuerzos con un bin size de 5.
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Como se puede observar en la gréfica anterior, existen valores maximos y minimos que
presentan similitudes o coinciden dentro del mismo orden de celda. De esta manera, el
método Rainflow realiza el conteo y la clasificacion de los casos. En este ejemplo, se
identifican tres grupos: el primero conformado por tres casos iguales (indicados con dvalos
morados), el segundo por dos casos repetidos (sefialados con 6valos verdes) y el tercero por
otros dos casos (marcados con 6valos celestes).

Ahora bien, en la Figura 9.38 se presenta un tamafio de celda (bin size) de diez, lo que genera
una matriz de 10 x 10. De esta forma, se obtiene una division més detallada del historial de
esfuerzos y, en consecuencia, una mayor resolucion en la representacion de los datos.

100
el | L { 1
| Historial de esfucrzos
. -9
|+ Fitrado de nﬁxlmgs y minimos
|

90

-
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4000 4100 4200 4300 4400 4500

Tiempo (Ss)

Figura 9.38. Division de un historial de esfuerzos con un bin size de 10.

Como se puede observar, en este caso la agrupacion de los casos marcados con Ovalos
morados se mantiene, ya que sus valores maximos y minimos permanecen dentro de los
mismos niveles de celda. Sin embargo, las demas agrupaciones visibles en la Figura 9.37
desaparecen y se transforman en casos individuales, debido a que sus puntos de inflexion ya
no coinciden. De este modo, se obtiene una discretizacion mas precisa del conjunto de datos.

En este mismo contexto, fue necesario Unicamente especificar el tamafio de celda (bin size)
en el software, asignandole un valor de 200. Con ello se gener6 una grafica tridimensional
del conteo Rainflow que se muestra en la Figura 9.39. En dicha figura, el eje rojo representa
el esfuerzo alternante (a,), el eje verde indica los valores de esfuerzo medio (a,) y el eje azul
corresponde al nimero de repeticiones de cada caso de esfuerzo.
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Figura 9.39. Histograma 3D Rainflow del tren de engranajes planetarios propuesto.

En el caso del tren de engranajes propuesto, el método Rainflow identifico dos casos con los
mismos niveles de esfuerzo alternante y esfuerzo medio, mientras que el resto de los casos
fue clasificado como Unico. Con base en esta informacion, se generd la grafica tridimensional
que representa el dafio relativo por cada agrupacion de casos de esfuerzo. El dafio relativo
corresponde a un porcentaje del dafio total sufrido por el componente, cuyos resultados se
muestran en la Figura 9.35. Por ejemplo, un valor de dafio relativo de 0.2 indica que dicho
grupo de esfuerzos contribuye aproximadamente con el 20 % del dafio total.

Para facilitar una mejor aprehension del procedimiento implementado por el software para
generar la gréfica de dafio (Damage Matrix, por su denominacion en inglés), se explica a
continuacién la teoria subyacente. En este enfoque se emplea nuevamente la regla de
Palmgren-Miner, que consiste en sumar los dafios producidos por cada carga variable. Este
calculo se expresa matematicamente mediante la ecuacion (9.5).

n

D= Z " (9.5)
Nf‘i '

L

Donde n; representa el nimero de repeticiones de un mismo caso de esfuerzo, y Ng;
corresponde a la vida esperada del componente antes de experimentar una falla por fatiga
bajo ese nivel especifico de esfuerzos.

A modo de ilustracion, en la Figura 9.40 se muestra el procedimiento empleado para
determinar las magnitudes de dafio acumulado.
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Figura 9.40. Procedimiento para el calculo del dafio acumulado.

La figura anterior ilustra un historial de esfuerzos en el que se identifica un primer caso de
esfuerzo (o;) que se repite tres veces (n,) y un segundo caso (o,) que Se repite en cinco veces
(n,). En este contexto, es posible agrupar los ciclos en dos conjuntos, afectando cada uno la
vida Gtil del componente (Nf; y Ny ;). La Figura 9.40 enfatiza, ademas, la importancia de la

curva S-N o de Wohler para determinar los valores de Ny. Con esta estimacion, se calcula el

dafio acumulado y se determina el porcentaje de dafio que contribuye cada conjunto de casos
de esfuerzo.

Considerando los valores de esfuerzo o— = 728 MPay g, = 832 MPa, asi comon, =3y
n, = 5,y tomando como referencia la curva S-N de la Figura 9.32, se obtiene Ny ; = 3,132

y N, = 471. Con estos datos, el dafio acumulado resulta ser 0.0115, lo que corresponde al

1.15% del consumo de vida del componente. En la Tabla 9.9 se presentan los pardmetros
utilizados en este caso de ejemplo.

Tabla 9.9. Valores de los parametros involucrados en el calculo del dafio acumulado en el caso de ejemplo.

Parametro Simbolo Valor
Caso de esfuerzo 1 01 728 MPa
Caso de esfuerzo 0y 832 MPa
NUmero de casos repetidos del esfuerzo 1 ny 3
NUmero de casos repetidos del esfuerzo 1 n, 5
Vida 1 N¢ 4 3,132
Vida 2 Ne 471
Dafio 1 D, 0.00095
Dafio 2 D, 0.01061
Dafio total o acumulado D 0.0115

Como se menciond previamente, la grafica de matriz de dafio (Damage matrix) presenta
valores en términos de porcentaje respecto al dafio total. De este modo, el dafio (D;)
representa aproximadamente el 8.2% del dafio total, mientras que el dafio (D,) contribuye
con alrededor del 91.8%, correspondiendo ambos al dafio relativo.

Continuando con el analisis de fatiga, la grafica tridimensional de la matriz de dafio que se
obtuvo se muestra en la Figura 9.41, en la que el eje azul indica el dafio relativo en porcentaje.
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Figura 9.41. Histograma 3D del dafio relativo en el tren de engranajes planetarios propuesto.

De esta manera, tras verificar la resistencia estructural y seguridad del tren de engranajes
planetarios propuesto bajo las condiciones de la competencia SAE, se procedi6 a realizar una
optimizacion topoldgica. El objetivo de este procedimiento fue minimizar la masa del sistema
de transmision tipo IWM, contribuyendo de manera simultdnea a disminuir la masa no
suspendida del vehiculo.

Para realizar la optimizacion topologica, fue necesario definir la region de disefio y la region
de exclusion en el modelo. En otras palabras, se delimitd el espacio dentro del cual el software
tiene permitido remover o conservar material. En este caso, la region de exclusién estuvo
conformada por el soporte fijo y los dientes de los engranes, ya que estas geometrias no
pueden modificarse o eliminarse. La Figura 9.42 muestra dichas regiones: la zona azul
corresponde a la region susceptible de modificacién, mientras que la zona roja indica la
region de exclusion.

Figura 9.42. Regiones de optimizacion para el tren de engranajes planetarios propuesto.
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Posteriormente, se llevd a cabo la optimizacion topoldgica, donde se especificd que se
deseaba conservar el 40% de la masa original del modelo. El resultado obtenido se muestra
en la Figura 9.43, en la cual se observa una estructura final que mantiene aproximadamente
un 39% de la masa inicial.

Figura 9.43. Densidad de la optimizacidn topoldgica del sistema de engranajes planetarios propuesto.

ANSYS removié la mayor parte del material ubicado entre los orificios de los ejes y los
dientes de los engranes planeta. Esto se debe a que estas zonas fueron las que presentaron un
menor aporte a la rigidez del sistema bajo las condiciones de carga aplicadas. Sin embargo,
conserva ciertas conexiones estructurales entre ambas zonas. Por otro lado, el engrane sol
permanece sin modificaciones durante el proceso de optimizacion, mientras que la reduccion
de material en el engrane anillo es claramente apreciable.

Con base en estos resultados, se procedié a modificar el modelo geomeétrico inicial. El
modelo optimizado del engranaje, generado en ANSYS, se presenta en la Figura 9.44.

Figura 9.44. Modelo geométrico CAD 3D del sistema de engranajes planetarios propuesto, optimizado.

La masa del sistema de engranajes optimizado es aproximadamente 882.6 g, mientras que la
masa del disefio inicial asciende a 1,546.77 g. De esta manera, se logré una reduccion de
masa del 42.49 %, lo que representa una disminucion total de 1,992.5 g, considerando los
cuatro sistemas de engranajes requeridos para el vehiculo.

Asimismo, el sistema de engranajes optimizado se someti6 al mismo andlisis estructural
estatico, empleando el mismo tamafio de mallado y las mismas condiciones de frontera que
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en el modelo original. Los resultados correspondientes se presentan en las Figuras 9.45 y
9.46.

Figura 9.46. Condiciones de frontera del tren de engranajes planetarios optimizado.

Los resultados del andlisis estructural estatico, en términos de deformacion total, esfuerzos
de von Mises y factor de seguridad, se presentan en las Figuras 9.47 a 9.49, respectivamente.

Figura 9.47. Condiciones de frontera del tren de engranajes planetarios optimizado.
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Figura 9.48. Esfuerzos de von Mises en el sistema de engranajes planetarios optimizado.

Figura 9.49. Factor de seguridad del sistema de engranajes planetarios optimizado.

Ademas, en la Tabla 9.10 se muestra una comparativa de los resultados obtenidos entre el
disefio inicial del tren de engranajes y el modelo optimizado.

Tabla 9.10. Comparacidn de resultados del analisis estructural del disefio original contra el modelo optimizado.

Parédmetro Modelo inicial Modelo optimizado
Deformacion total 0.018227 mm 0.034477 mm
Esfuerzos de von Mises 222.89 MPa 216.91 MPa
Factor de seguridad 3.813 3.918

Como ultimo paso, se llevo a cabo el analisis de fatiga del modelo optimizado, con el fin de
verificar que el componente cumple con la vida util equivalente a veintidos vueltas en pista.
Los resultados obtenidos se presentan en las Figuras 9.50 y 9.51.
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Figura 9.50. Vida del sistema de engranajes planetarios optimizado.

Figura 9.51. Dafio en el sistema de engranajes planetarios optimizado.

Asimismo, en las Figuras 9.52 y 9.53 se muestran las graficas tridimensionales del conteo
Rainflow y del dafio relativo. En ellas se observa que los valores de ambos pardmetros son
similares a los resultados obtenidos en el primer andlisis de fatiga correspondiente al tren de
engranajes inicial.
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Figura 9.52. Histograma 3D del conteo Rainflow del tren de engranajes planetarios optimizado.
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Figura 9.53. Histograma 3D del dafio relativo en el tren de engranajes planetarios optimizado.

En la Tabla 9.11 se presenta un resumen comparativo de los resultados obtenidos de los
analisis de fatiga en torno a los parametros de vida y dafio, tanto para el modelo del tren de

engranajes original propuesto como para el optimizado.
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Tabla 9.11. Comparacidn de resultados del analisis de fatiga.

Parédmetro Modelo inicial Modelo optimizado
Vida minima 79,140 1.0551 * 10°
Vida maxima 3.8462 * 107 3.8462 * 107
Dafio minimo 2.6000 * 10 2.6000 * 108
Dafio maximo 1.2636 * 10 0.4774 * 10

El nuevo disefio de los engranajes optimizados cumple con la vida dtil esperada, ya que la
vida calculada resulta considerablemente superior a las veintidos vueltas requeridas, ademas
de mostrar un porcentaje de dafio muy bajo. Los resultados obtenidos a partir de los analisis
en ANSYS confirman que el disefio es estructuralmente seguro y mecanicamente resistente,
por lo que se adoptd este nuevo modelo de los engranajes planetarios como parte del sistema
de transmision IWM propuesto.

Los dibujos para manufactura correspondientes a los engranajes optimizados se incluyen en
el Anexo H.
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Capitulo
10

Maqueta virtual del sistema de transmision
tipo IWM propuesto

10.1. Analisis cinemético del tren de engranajes planetarios

A continuacion, se presenta el disefio final del sistema de transmision tipo IWM desarrollado
en este proyecto. En las Figuras 10.1 a 10.5 se presenta el ensamble completo de los
componentes que conforman el sistema, los cuales fueron disefiados, determinados y/u
optimizados en el marco de la presente investigacion.

En las siguientes ilustraciones, se muestra de color naranja el motor eléctrico Plettenberg
Nova 15-70 B6 P3 LW. Este se acopla a la mangueta, mostrada de color verde, mediante el
plato del motor (cuyo componente es el cuerpo de color azul marino). En el interior de la
mangueta, se ubica la caja de transmision, cuya carcasa se identifica de color magenta.

El eje de entrada, que es el mismo eje de salida del motor, conecta a este ultimo con el tren
de engranajes planetarios. Es posible observar en la Figura 10.4 el interior de la caja de
transmision, en la cual se encuentran los rodamientos, los engranes optimizados, los ejes y
cufas correspondientes y la mayoria de los anillos de retencion. Asimismo, se distinguen,
mediante un color rojo, los sellos tipo O-Ring cuya funcion es la de crear un sellado
hermético entre la unién de las dos tapas de la carcasa.

Por otra parte, el cubo de la rueda se muestra de color celeste. Dicho componente conecta la
salida de la caja de engranajes con el rin de la rueda, a su vez que sujeta el disco de freno.
Mediante la Figura 10.4, se observa que en el interior de este componente se localiza el otro
extremo del eje de salida junto con su respectiva cufia de sujecion.
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Figura 10.1. Vista isométrica del ensamblaje CAD 3D del sistema de transmision IWM propuesto.
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Figura 10.2. Vista posterior del ensamblaje CAD 3D del sistema de transmision IWM propuesto.
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Figura 10.3. Vista superior del ensamblaje CAD 3D del sistema de transmisién IWM propuesto.
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Figura 10.4. Vista de seccion transversal del ensamblaje CAD 3D del sistema de transmision IWM propuesto.
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Figura 10.5. Vista de corte de seccidén del ensamblaje CAD 3D del sistema de transmision IWM propuesto.

Las masas individuales de los componentes del sistema de transmisién propuesto, asi como
su masa total, se presentan en la Tabla 10.1.
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Tabla 10.1. Lista de componentes del sistema de transmision IWM propuesto.

Componente Masa (g)
Engrane sol 63.94
Engranes planeta 299.19
Engrane anillo 518.30
Porta-satélites 169.17
Eje de entrada 60.62
Ejes de los engranes planeta 143.97
Eje de salida 369.49
Cufa de entrada 1.37
Cufias de salida 21.64
Rodamiento de entrada 49
Rodamiento de los engranes planeta 30.6
Rodamiento de salida 531
Anillos de retencion en el eje de entrada 2.68
Anillos de retencion de los ejes de los 8.04
engranes planeta
Anillos de retencidn en el eje de salida 114
Tapa frontal de la carcasa 318.31
Tapa posterior de la carcasa 404.73
Cubo de la rueda 774
Motor eléctrico Plettenberg Nova 15-70 3.600
B6 P3 LW ’
Masa total 7,377.45

De esta manera, se concluye con el desarrollo de un sistema de transmision basado en
motores en rueda (IWM), destinado a aplicaciones en vehiculos eléctricos tipo Férmula SAE,
con una masa total aproximada de 7.38 kg.
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Capitulo
11

Conclusiones

Retomando el objetivo principal y los objetivos especificos establecidos en la Seccion 1, a
continuacidn, se enumeran y se describen de manera resumida cémo fueron alcanzados a lo
largo del desarrollo de este trabajo. Asimismo, se presentan los resultados mas relevantes,
destacando las contribuciones y hallazgos obtenidos durante la investigacion.

e Determinar la configuracion del sistema de traccion del vehiculo.
En primera instancia, fue necesario establecer las caracteristicas deseables del vehiculo
Férmula SAE eléctrico, tales como velocidad maxima y aceleracion. Con base en estos
pardmetros, se determin6 que el sistema requeria una potencia maxima equivalente a 64 kW
y un torque maximo de 525 Nm. Posteriormente, se compararon distintos motores utilizados
en vehiculos FSAE eléctricos reportados en la literatura, considerando los tipos de traccion
disponibles: AWD/RWD y AWD.

Tras la comparacion de las opciones, se determind que la configuracion méas adecuada
consiste en una traccion en las cuatro ruedas (AWD) empleando motores Nova 15 70-B6 P30
LW. Con esta eleccidn, es posible alcanzar una potencia maxima de 80 kW y un torque
méaximo de 1,097.6 Nm, superando los requerimientos iniciales del vehiculo.

e Especificar y seleccionar los componentes eléctricos del sistema.
A partir de la seleccion del modelo del motor eléctrico (EM), fue posible determinar los
demas componentes eléctricos del sistema de transmision, los cuales incluyen el
convertidor/inversor, el controlador y el paquete de baterias.

El controlador seleccionado corresponde al modelo MST 140-200, recomendado por el
fabricante del motor elegido. En cuanto al inversor o convertidor, no fue necesario especificar
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un modelo en particular, dado que la bateria como los motores operan con corriente continua
(DC).

El paquete de baterias se dimensiond tomando como referencia el reglamento oficial de la
competencia y los requerimientos energéticos del vehiculo para completar las pruebas. La
energia necesaria se estimo0 mediante simulaciones en pista realizadas en el software
OptimumLap, resultando un valor de 11 kWh. Siguiendo la metodologia propuesta por
Gritsenko et al. [19], se disefio el paquete de baterias distribuido en una configuracion 32s x
3p dividido en ocho secciones. De esta manera, se emplean 96 celdas modelo
EPB097197VVP; cada seccién proporciona un voltaje maximo de 15.6 V y una capacidad
energética de 1.4 kWh. La autonomia del paquete de baterias es de aproximadamente 31 km,
suficiente para cumplir con la duracion del evento de resistencia (endurance) de la
competencia.

e Evaluar diferentes configuraciones del sistema de engranajes para determinar
la que proporcione un equilibrio entre masa y potencia transmitida.

Con base en la informacién disponible y revisada en el estado del arte, se concluy6 que un
sistema de transmision basado en un tren de engranajes planetarios de angulo recto constituye
la opcion mas adecuada en comparacién con otras configuraciones. Esta eleccion se justifica
por los multiples beneficios que ofrece, tales como un empaquetado compacto y ligero, altas
relaciones de transmision, elevada relacién masa-torque, bajo volumen, conexién coaxial
entre el motor y el eje de la rueda y una alta eficiencia. En consecuencia, se seleccioné un
sistema de engranajes planetarios rectos dispuesto en un arreglo de una sola etapa con una
relacion de transmision de 4.9.

Adicionalmente, se realizd un andlisis cinematico a un tren de engranajes planetarios
utilizando el software SolidWorks, con el objetivo de determinar la disposicion mecéanica
méas adecuada para el propdsito previsto. Como resultado, se concluyd que la mejor
configuracién corresponde a un sistema planetario donde el engrane sol actia como
componente conductor, el engrane anillo permanece fijo y el porta-satélites funciona como
elemento conducido.

e Seleccionar el material de los componentes del sistema mecanico.
Con base en la investigacion sobre materiales usualmente empleados para los componentes
mecanicos del sistema de transmision y en la evaluacion de sus propiedades mecanicas, se
seleccionaron los siguientes:
Engranajes: Acero DIN 1.6587.
Ejes: Acero DIN 1.6565.
Porta-satélites: Aleacion de aluminio DIN 3.4365.

Carcasa: Aleacion de aluminio 6061-T6.

AN NI NI N

e Disefar a detalle los engranes del sistema.
Para el disefio del engranaje, se calcularon inicialmente sus dimensiones mediante un
conjunto de ecuaciones que permiten determinar los parametros geomeétricos, incluyendo el
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namero de dientes. La terminologia de un engranaje recto y las dimensiones calculadas se
presentan en la Figura 7.1y en la Tabla 7.1, respectivamente.

Posteriormente, se realizaron calculos utilizando la ecuacién de Lewis y la de Buckingham,
con la finalidad de validar el disefio en términos de durabilidad y resistencia, previniendo
posibles fallas en la estructura de los dientes de los engranes. Por ello, se siguieron las
metodologias propuestas por Gupta et al. [22], White et al. [15], Patel et al. [16] y Kishore
et al. [23], basadas en las normas AGMA.

Al finalizar este procedimiento, se concluyé que, de acuerdo con las condiciones resumidas
en la Seccion 7.6, el disefio propuesto del engranaje es seguro frente a fallas y roturas. El
modelo geométrico CAD 3D inicial del sistema de engranajes planetarios se presenta en las
Figuras 8.20 a 8.23, y su masa total es de aproximadamente 1,546.77 g.

e Desarrollar el modelo geométrico CAD 3D del sistema de transmisién.
Ademas del tren de engranajes planetarios, fue necesario determinar y disefiar los demas
componentes mecanicos que conforman un sistema de transmision IWM. Basandose en las
metodologias revisadas en el estado del arte y en las geometrias de disefios existentes, se
definieron los siguientes componentes:
Ejes
Cuiias y cufieros
Porta-satélites
Rodamientos
Anillos de retencion
Sellos tipo O-Ring
Carcasa
Rin
Disco y pinza de freno
Cubo de la rueda
Plato del motor
Tornilleria

NN N N N N N N S R

Los procedimientos realizados y los modelos geométricos CAD 3D individuales se describen
con detalle en la Seccion 8. El ensamblaje CAD 3D de todos los componentes se presenta en
las Figuras 8.42 y 8.43, y la lista completa de componentes se muestra en la Tabla 8.13.

e Evaluar numéricamente el comportamiento del sistema de transmision
propuesto.

Se realizaron tres evaluaciones numeéricas distintas, cada una destinada a predecir un
comportamiento especifico del sistema de transmisién IWM propuesto. La primera
evaluacion consistio en un analisis cinematico realizado mediante el software de SolidWorks,
con el objetivo de verificar que la configuracidn mecanica de planetaria previamente
establecida cumple con el comportamiento deseado: incrementar el torque y reducir la
velocidad del motor Nova 15-70-B6 P30 LW segun la relacion de transmision de 4.9. Los
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resultados obtenidos fueron consistentes con lo esperado y se presentan graficamente en las
Figuras 9.3y 9.4.

La segunda evaluacion se llevo a cabo en OptimumLap, con el objetivo de estimar el tiempo
de vuelta en pista de un vehiculo FSAE eléctrico considerando sus caracteristicas de disefio,
el tipo de traccion y el sistema de transmision IWM propuesto, en comparacion con los
vehiculos FSAE reportados en la literatura cientifica.

Las simulaciones se realizaron sobre circuitos oficiales de ediciones pasadas de la
competencia, correspondientes a los eventos de “Autocross” y “Endurance” (resistencia).
Estas pistas fueron seleccionadas porque representan las pruebas contrarreloj de la
competencia, donde se otorga mayor puntuacion a los vehiculos que logran menores tiempos
por vuelta.

Los resultados de esta evaluacion se resumen en la Tabla 9.1, donde se evidencia que el
vehiculo FSAE eléctrico equipado con el sistema de transmision IWM propuesto muestra un
mejor desempefio en términos de tiempo en ocho de las nueve pistas simuladas. Por lo tanto,
se concluye que un vehiculo eléctrico tipo FSAE disefiado con las caracteristicas establecidas
en la Seccion 3 y equipado con este sistema de transmision podria obtener una mayor
puntuacion en los eventos de “Autocross” y “Endurance” en una competencia real.

Por altimo, se llevo a cabo un analisis estructural estatico y un anélisis de fatiga utilizando
ANSYS en su version estudiantil, con la finalidad de verificar la resistencia estructural del
disefio del tren de engranajes propuesto y validar que los calculos tedricos realizados en las
secciones 7.2 a 7.5 son consistentes.

Los resultados del anélisis estatico se presentan en las Figuras 9.29 a 9.31, mostrando una
deformacion total maxima de 0.01822 mm, un esfuerzo de von Mises maximo de 222.89
MPa y un factor de seguridad de 3.81.

Por otro lado, el andlisis de fatiga indica que el disefio inicial del tren de engranajes
planetarios propuesto, considerando el historial de fluctuacion del torque en pista, presenta
una vida minima de 79140 ciclos y un dafio maximo de 1.2636 * 107°. El parametro de vida
representa el nimero de vueltas en pista que el tren de engranajes podria soportar antes de
presentar fallas por fatiga. En consecuencia, los resultados obtenidos permitieron realizar una
optimizacion topoldgica, logrando obtener una mayor reduccion de masa sin comprometer la
resistencia estructural.

Se aplicd una optimizacion topoldgica con el objetivo de reducir la masa de los engranes y,
de esta manera, contribuir al objetivo principal de disminuir la masa no suspendida. Con base
en los resultados de la optimizacion, mostrados en la Figura 9.43, se realizaron las debidas
modificaciones pertinentes a la geometria inicial de los engranes.

La nueva geometria fue sometida a las mismas condiciones de simulacidn estructural estatica
y andlisis de fatiga que el modelo inicialmente propuesto, obteniéndose los resultados
presentados en las Figuras 9.47 a 9.51. El sistema de engranajes planetarios optimizado
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present6 una reduccion de masa del 42.94% respecto al disefio original propuesto, alcanzando
una masa total de 882.6 g.

Por su parte, el analisis de fatiga revel una vida minima de 105,510 ciclos y un dafio méximo
acumulado de 9.4774 * 10°®°. Dado que la vida calculada es considerablemente superior a las
veintidos vueltas (el méximo de vueltas que realiza un vehiculo en el evento de endurance)
y el porcentaje de dafio es muy bajo, se concluye que el disefio optimizado es seguro y
resistente.

e Generar una maqueta virtual del sistema de transmision de accionamiento
eléctrico en ruedas para el vehiculo eléctrico tipo FSAE optimizado.
Se desarroll6 una maqueta virtual del sistema de transmisién de accionamiento eléctrico en
ruedas (IWM) para el vehiculo eléctrico tipo FSAE propuesto. Esta maqueta se muestra en
las Figuras 10.1 a 10.5, presentando el ensamblaje desde diferentes perspectivas. La masa
aproximada de cada sistema por rueda es 7.38 kg, lo que resulta en una masa no suspendida
total de 29.52 kg considerando las cuatro ruedas del vehiculo.

e Disefiar un sistema de transmisién con accionamiento eléctrico en ruedas para
vehiculos eléctricos tipo Formula SAE, enfocado en disminuir su masa, mejorar
la relacion de transmision e incrementar su eficiencia.

Mediante la metodologia propuesta, se logré disefiar un sistema de transmision tipo IWM
para vehiculos eléctricos FSAE, cumpliendo con el objetivo principal de reducir la masa no
suspendida y total. Durante el desarrollo del disefio se consideré la masa como un factor
critico en la seleccion y dimensionamiento de los componentes.

Entre los procedimientos empleados destacan: la eleccién de un motor eléctrico que
permitiera un sistema de transmision mas liviano, la optimizacion de la anchura de los
engranes dentro de los limites de seguridad, la seleccion de rodamientos ligeros y la
optimizacion topoldgica del tren de engranajes, con el fin de lograr un sistema mas compacto,
eficiente y ligero.

De esta manera, se logrd obtener el conjunto de engranes planetarios mas ligeros entre los
evaluados en la literatura, con una masa de 882.6 g, cuya comparacion se visualiza en la
Tabla 11.1. Por otro lado, la masa total del sistema de transmision asciende a 78.72 kg,
considerando los 6 kg correspondientes de los cuatro controladores MST 140-200 y los 43.2
kg del paquete de baterias.

Asimismo, se logro mejorar la relacion de transmision, ajustandola a las necesidades
operativas del vehiculo y garantizando asi el desempefio deseado en pista con respecto a los
tiempos de vuelta. Esto permitio disefiar un tren de engranajes mas simple en comparacion
con los sistemas planetarios evaluados en la literatura para aplicaciones similares. En la Tabla
11.1 se muestra esta comparativa, donde se describen los valores de las masas y las
observaciones que justifican la mejora de la relacion de transmision.
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Tabla 11.1. Comparativa del tren de engranajes planetarios propuesto con los reportados en la literatura.

Tren de engranajes  Relacion de Ndmero de Masa (kg) Observaciones
planetarios transmision  engranes planeta

El sistema de engranajes propuesto
cuenta con una relacién de transmision
que requiere de una Unica etapa
planetaria y tres engranes planeta. Esto
permite el disefio de un tren de
engranajes mas simple.

Propuesto 4.9 3 0.883

La relacion de transmision conlleva el
uso de dos etapas. Esto implica el
disefio de una caja de transmisién mas
compleja y pesada, la eliminacion de
concentricidad entre el motor eléctrico
y la rueda, y la implementacion de una
mayor cantidad de componentes
mecénicos.

White et al. [15] 14.82 3 2.3

El disefio de un tren de engranajes
planetarios considerando la relacion de
transmisién minima posible para esta
configuracion (3:1) significa el disefio

Patel et al. [16] 3 3 6.67 de un engrane sol mas grande que el
engrane planeta. En el caso de los
autores, este factor implico el disefio de
un tren de engranajes mas pesado y de
mayores dimensiones.

Si bien el tren de engranajes es ligero,
el uso de cuatro engranes planeta

Rohithraj y Arun involucra el uso de méas componentes

3.25 4 15

Sundar [18] mecanicos como un eje y un rodamiento
adicionales. Por lo tanto, mayor
complejidad.

Una mayor relacién de transmision a la
Bakshi et al. [10] 6.316 3 3.2 propuesta implica el disefio de engranes
mas voluminosos y pesados.

El tren de engranajes de estos autores se
Daled y Schoenaers constituye de una sola etapa de
3.52 3 2.2 .
[9] engranes mas grandes y pesados que los
del sistema propuesto.

Finalmente, el sistema de transmisién IWM propuesto contribuye a incrementar la eficiencia
del vehiculo, ya que se espera que ofrezca un mejor desempefio en relacion al tiempo de
vuelta, manteniendo un consumo de energia comparable con respecto a los sistemas
reportados en estudios previos.
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ANEXO A
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Dibujo de manufactura del porta-satelites
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ANEXO C

Secciones transversales y dimensiones de los
rodamientos seleccionados [50]

e SKF NKI 15/20
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@1
I
) 1
DDy +——+ d dy

Dimensiones

d 15mm
D 27 mm
B 20 mm
F 19 mm

Iz min. 0.3 mm

s max. 0.5 mm

Dimensiones

Diametro del agujero

Diametro exterior

Ancho

Diametro del camino de rodadura del aro interior
Dimension del chaflan del aro exterior

Desplazamiento axial admisible de un aro del
rodamiento con respecto al otro desde la
posicion normal

Fuw

15 mm

21 mm

12 mm

min. 0.8 mm

Diametro debajo de los rodillos
Diametro exterior
Ancho

Dimension del chaflan del casquillo (aro exterior)

Dimensiones

d 25mm

Diametro del agujero

dy
D:

M2

80 mm

21 mm

= 4542 mm

=62.9 mm

min. 1.5 mm

Diametro exterior

Ancho

Diametro del resalte

Diametro del resalte

Dimensién del chaflan
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ANEXO D
Dibujo de manufactura de la carcasa
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ANEXO E
Dibujos de manufactura de los ejes
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ANEXO F

Parametros tecnicos de la celda
EPB097197VVP [72]

Doc. No. EPZ220331007

Rev. LA Ry
Model Mo. | EPBOST13TVVP

1. BE
Scope
EHERER T SRR AR A TEr G EE S DES TER R XEE
HAERRNENE. FHEER.
This specification describes the fechnical parameter, testing method and using requirement of
polymer Li-ion battery manufactured by HONGKOMNG MINGDA INDUSTRIAL INT'L CO., LIMITED.

2, xEFAEY
Main Technical Parameter

2.1 BN E A TS Technical Parameter Of Cell and Pack:

Biag=| B o EiE
ftem Cell Pack Remark
1. EE{E 5 Cell Chemistry LiCoD2 MrA
— = 02C =
2 ERES SEHERER 0.2C B
Rated Capaci 30000maR M 275V Fully Discharge to 2.75V @
0.2C. after the cell standard charge
T L
3 fﬁiﬁfm 3.90V MNiA Average Discharge Voltage
Be (discharged at 1CmA)
i B S HE RS ENE
4 ME Typical: 0.65m; X .
Intermal Resistance Ma 1.0mc M Meazure the resistance with the
cathode and ancde fab
5. BEEENBBE
Max. Constant Discharge Current 1504 WA 3¢
6. ERENSER
Max. Peak Cumrent 3004 WA foc
7. bR REE
Time for peak discharge current 33 WA
8 HEEisE
Discharge Cut-off Voltage 275 M 2T75ViCel
9. BIHERSEER *
Max. Constant Charge Cuwrrent G0A NIA 2CmA
10 BrERS =R ‘ i *
Max. Peak Charge Current 1204 WA 4
1. B e RS [E ag NIA
Time for peak chargs current
12 Ttk
Charging Cut-off Vohage 445V M 4. 45ViCell
13. &5 Product Size MiA MrA
14 E&  Weight 450g MiA +20g
' 0~+45°C
15. LfFEAEE 7222 Charge Can be charged ar 60°C, bzt may cawse swell
Range of Work Temperature | 2 Discharge =20~+607C

* The cell can achieve constant charging of 5C and peak charging of 10C for fields with low reguirements
of cyche life, for KERE systems.
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la rueda

Dibujo de manufactura del cubo de

ANEXO G
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ANEXO H

Imizados
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Dibujos de manufactura de los engranes
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