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Resumen

Titulo: Disefio en detalle y optimizacién de un sistema de transmision de potencia para un
vehiculo eléctrico biplaza del tipo coupé.

Autor: Edinson Fernando Flérez Gualdrdn, Yeison Damian Quitian Valderrama.
Palabras Clave: Vehiculo eléctrico, Sistema de transmision, Torque, Peso, coupé, Relacion de

transmision, Maximizar torque, Minimizar peso, Algoritmos evolutivos, Optimizacién, Matlab.

Descripcion: En el proyecto de grado se plantea el modelo de un algoritmo que busca disefiar y
optimizar el sistema de transmision de potencia de un vehiculo eléctrico, biplaza, tipo coupé,
maximizando el torque y minimizando el peso. Mediante el algoritmo genético GamultiObj en Matlab
se plantean las ecuaciones para el disefio del sistema de transmision tales como el célculo de los ejes,
engranajes, diferencial, carga en rodamientos y sincronizador. Las variables por iterar corresponden
a las 2 relaciones de transmision del vehiculo, el resultado obtenido es el torque generado y la
sumatoria del peso de los engranajes y los ejes. Una vez se ejecuta el cddigo se obtiene un frente de
Pareto que compara ambos resultados y a partir de un analisis de los valores obtenidos se escoge la
solucion. Este proceso fue realizado comparando 5 modelos de motores, los frentes obtenidos con
cada uno y sus parametros. Finalmente se obtuvo un sistema de transmision cuya primera relacion de
transmision corresponde a 1.598 y la segunda de 0.742, un torque de 1592.45 N y un peso de 88.079
N (ejes y engranajes). Compuesta por un motor EM-PMI1240-T180-2200 marca Danfoss. El sistema

de cambio de marcha y las baterias a usar no estan contempladas en el alcance de este proyecto.
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Abstract

Title: Detailed design and optimization of a power transmission system for a two-seater electric
vehicle coupe type.

Author(s): Edinson Fernando Flérez Gualdrén, Yeison Damian Quitian Valderrama

Key Words: Electric vehicle, Transmission system, Torque, Weight, coupe, Transmission ratio,

Maximize torque, Minimize weight, Evolutionary algorithms, Optimization, Matlab.

Description: In this graduation project, a model of an algorithm is proposed to design and optimize
the power transmission system of a two-seater electric vehicle coupe type, by maximizing torque and
minimizing weight. The algorithm uses the GamultiObj genetic algorithm in Matlab to formulate the
equations for the transmission system design, including calculations for shafts, gears, differential,
bearing loads, and synchronizer. The variables to be iterated include the 2 transmission ratios of the
vehicle. The results obtained are the generated torque and the sum of the weight of the gears and
shafts. Upon running the code, a Pareto front is obtained, which compares both results, and based on
an analysis of the values obtained, the solution is chosen. This process was performed by comparing
5 motor models, the obtained fronts for each one, and their parameters.

Finally, a transmission system was obtained with a first transmission ratio of 1.598 and a second ratio
of 0.742, generating a torque of 1592.45 N and a weight of 88.079 kg (shafts and gears). The system
is equipped with a Danfoss EM-PMI1240-T180-2200 motor. The gear shifting system and the batteries

to be used are not included in the scope of this project.
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Introduccion

Segun Garcia (2018) los vehiculos eléctricos son aquellos vehiculos impulsados por
la intervencion de uno o méas motores eléctricos que son alimentados por baterias,
transformando la energia quimica de estas en energia eléctrica la cual funciona como fuente
de propulsién para el vehiculo eléctrico (VE).

Este tipo de vehiculos, si bien desde su etapa de desarrollo, se ha disefiado y
optimizado cada sistema que lo compone con el fin de mejorar su competitividad, comodidad
y desempefio, aln presentan algunas desventajas que se deben tener en cuenta al momento
de considerar su implementacion.

Una de estas limitaciones clave es su autonomia reducida en comparacion con los
vehiculos de combustion interna o hibridos. La autonomia de un vehiculo eléctrico (VE) esta
directamente vinculada a factores como la capacidad de la bateria, el peso total del vehiculo,
el tipo de terreno en el que se utilice y el estilo de conduccion del piloto (Dong et al., 2022).
Estos factores influyen significativamente en la distancia que un VE puede recorrer con una
sola carga de bateria.

Al examinar los modelos de vehiculos eléctricos (EV) actualmente presentes en el
mercado, se observa una caracteristica comun: la incorporacion de multiples motores (Ehsani
et al., 2017). Esta tendencia conlleva varias implicaciones, como un aumento en las piezas
moviles de tren de transmision, lo que impacta en la eficiencia de la transmisién de energia,
costos mas elevados de mantenimiento debido a la necesidad de técnicos especializados v,
ademas, repercute en el peso total del vehiculo, lo que a su vez influye en las dimensiones

necesarias de las baterias.
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El sistema de transmision es un componente critico que ejerce una influencia
sustancial en la autonomia de los vehiculos eléctricos, ya que es responsable de transmitir la
potencia generada por el motor hacia las ruedas (Kuchta, 2021). La inclusion de un exceso
de componentes puede dar lugar a péerdidas de eficiencia mecanica que afectan la cantidad
de energia entregada, requiriendo asi de motores de mayores caracteristicas y por tanto mayor
consumo y peso. Por lo tanto, es esencial minimizar la complejidad del sistema de
transmision para aumentar la autonomia de estos vehiculos eléctricos.

Como solucidn a este desafio, es imperativo disefiar un sistema de transmisién de
potencia que incorpore un nimero reducido de piezas moviles. Esto se busca con el objetivo
de minimizar el peso y proporcionar una entrega total de la capacidad del torque del motor
aprovechando sus regimenes de velocidad donde su eficiencia es méas alta. Es esencial
destacar que la optimizacion del disefio es crucial para alcanzar los mejores resultados
posibles, lo que en ultima instancia asegura una mejora en la competitividad de estos
vehiculos eléctricos.

Teniendo en cuenta la problematica expuesta se plantea la siguiente pregunta de
investigacion: ¢Cudl es el disefio que permita optimizar el peso, torque y a su vez aproveche
las caracteristicas del motor a implementar como sistema de transmision de potencia para un

vehiculo eléctrico biplaza de tipo Coupé cuyo peso maximo es de 750 kg?
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1. Objetivos

1.1.  Objetivo general
Disefar y optimizar el sistema de transmision de potencia para un vehiculo eléctrico biplaza
tipo Coupé.
1.2.  Objetivos especificos
> Plantear el modelo matematico que describa el sistema de transmision y cumpla

con los siguientes parametros de disefio:

m Peso maximo: 750 [kg] (incluye pasajeros)

m Traccion trasera, eje basculante y suspension McPherson
m Radio del rin: 13 [in]

m Ancho de las ruedas: 1226 [mm]

m Velocidad méaxima: 80 [km/h]

m Aceleracion de 0 a 50 [km/h] en 8 [s]

> Plantear la funcién multiobjetivo del conjunto motriz a fin de minimizar el peso y
maximizar el torque de la transmision.

> Optimizar la funcion a través de la herramienta “Global Optimization Toolbox™ de
Matlab.

> Evaluar la viabilidad financiera y técnica que representaria la construccion de la

transmision.
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2. Marco tedrico

A continuacion, se describen los antecedentes relacionados con el proyecto, sus
objetivos, resultados y aportes al proyecto actual, esto brinda una guia de los avances
pertinentes realizados hasta el momento. Adicionalmente en el segundo subcapitulo de esta
seccion se presentan los referentes, es decir, los aspectos tedricos mas relevantes del proyecto
y finalmente en el tercer subcapitulo se detalla el marco legal.

2.1. Estado del arte

Para la obtencion de los antecedentes se recurrio a la base de datos de la Universidad
Industrial de Santander - UIS y la herramienta “Google Académico”. Como parametros de
busqueda se plantearon las siguientes palabras “Vehiculo eléctrico”, “Optimizacion,
“Sistema de transmision, “EV”, “Electric vehicle”, “Optimization” y “Powertrain”.

Del articulo presentado por Sieklucki (2021). Titulado “Optimization of Powertrain
in EV” desarrollado en AGH universidad de ciencia y tecnologia en Polonia. El objetivo de
este articulo es definir un modelo preliminar para el disefio del tren motriz de un vehiculo
eléctrico.

En el articulo se realiza un analisis mediante las leyes de Newton del vehiculo
eléctrico y se plantean las ecuaciones, ademas, se plantean 3 baterias de almacenamiento que
suplan al sistema a fin de realizar un andlisis mas realista. Posteriormente se plantea el
diagrama de bloques que describa las ecuaciones e incluya un control del motor que se basa
en la curva Velocidad-torque para motores eléctricos. EI método de optimizacién Nelder-
Mead es usado para optimizar la relacion de transmisién y la curva del motor.
Adicionalmente se plantean el método Simplex o Amoeba. Finalmente presentan ejemplos

de optimizacion para un vehiculo Tesla modelo S P85 y un Mini Cooper SE.
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Este articulo brinda un método alternativo y mas rapido para el desarrollo del sistema
de transmision a fin de obtener un disefio preliminar, ademas, aborda la aplicacion del método
en 2 tipos de vehiculos, brindando una guia para desarrollar de manera analoga los vehiculos
del tipo biplaza.

(Du et al., 2021), en su articulo “Optimization design and performance comparison
of different powertrains of electric vehicles” desarrollado en la universidad Xi’an Jiaotong
en China. El proposito de este articulo es disefiar, optimizar y comparar 3 tipos de trenes
motrices de doble motor con un tren motriz monomotor.

Los 3 trenes motrices analizados fueron:

1. Tren motriz de acoplamiento multimodo de doble motor
2. Tren motriz de acoplamiento de par de doble motor
3. Tren motriz de acoplamiento de velocidad de doble motor

Se establecen los mismos parametros a fin de realizar una correcta evaluacion y
comparacion de cada tren motriz, ademas, se establecen las ecuaciones que los rigen y se
agrega una funcidn de costos. La funcion de costos se plantea teniendo en cuenta el algoritmo
de programacién dinamica basado en el principio de optimalidad de Bellman. Por otro lado,
la optimizacion de cada tren motriz se realiza mediante el algoritmo NSGA-II teniendo como
objetivo minimizar el consumo de energia.

Finalmente se obtiene que los trenes motrices con doble motor son mejores que los
tradicionales de un solo motor en el rendimiento econémico y tienen una amplia perspectiva
de aplicacién, ademas el tren motriz de acoplamiento multimodo de doble motor es el que

destaca entre todos presentando el mayor rendimiento econémico.
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Este articulo brinda maultiples alternativas, aportando las bases para desarrollar este
proyecto en funcion de los requerimientos especificos del mismo, ademas, se plantea una
funcién de costos, factor crucial al momento de comparar alternativas.

Del trabajo presentado por Rodriguez, Y Wandurraga, (2015). Disefio y construccion
de una caja de cambios de dos velocidades de un vehiculo de carreras de tipo monoplaza para
la formula SENA eco. (Tesis de pregrado). Universidad Industrial de Santander,
Bucaramanga.

Su objetivo consistio en el disefio y la construccién de una caja de velocidades
mecanica de 2 cambios para operar en conjunto con un par de motores eléctricos en paralelo
para un vehiculo de carrera de tipo monoplaza.

Basandose en el proceso de disefio y siendo asistido ademés de herramientas CAD
como SolidWorks para el desarrollo del modelo 3D y sus respectivos planos, incluyendo la
herramienta ANSYS para la verificacion de la integridad estructural tomando como base un
analisis mediante el método de elementos finitos (FEM).

De este trabajo se concluye la innovacién que representa incluir sistemas de mas de
2 marchas en VE de competicion, ademas siendo probado en el circuito de Tocancipa donde
las condiciones de performance son mas exigentes que el uso diario tradicional. Al mismo
tiempo ademas de optimizar el consumo de energia mejorando la autonomia de las baterias
y también logré mejorar la relacion peso-potencia.

El trabajo de grado tiene un aporte sustancial en el proyecto dado que presenta las
bases y lineamientos en el proceso de disefio y expone una alternativa al sistema tipico de 1
sola relacion de transmisién directa. Al mismo tiempo considera los errores debido a la toma

de factores y constantes empiricas, los cuales son posteriormente analizados usando FEM.
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2.2. Marco legal
Para la elaboracion de los elementos de la transmision se presenta la siguiente
normativa a consultar:
e Calculo de rodamientos: 1ISO 281
e Célculo de ejes: ASME
e Aceros normalizados: UNE 36010
2.3. Referencias teoricas
En esta seccion del capitulo se presentan los aspectos tedricos necesarios para el
desarrollo del proyecto.
2.3.1. Curvas caracteristicas de los motores eléctricos.
Dependiendo del tipo motor podemos encontrar diferentes curvas caracteristicas,
estas son las encargadas de describir el comportamiento del motor como son potencia, par y
consumo. Cabe destacar que el motor eléctrico posee un rango de eficiencia mas amplio a
comparacion del motor de combustion interna, debido a esto al comparar las curvas entre
ellos, difieren en gran medida.
En la Figura 1 se presenta un ejemplo del comportamiento de las curvas de potencia
y torque en funcién del régimen de giro del motor, al analizar la grafica se observa que el
motor eléctrico tiene la capacidad de entregar la mayor cantidad de torque a bajas
revoluciones y a su vez entregar la potencia de forma lineal a medida que las revoluciones

aumentan hasta su velocidad de giro nominal.
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Figura 1.

Curvas caracteristicas tipicas de potencia y torque para el motor eléctrico.
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Nota. A partir de las curvas caracteristicas se pueden obtener pardmetros de potencia y torque del
motor en funcidn del rpm. Adaptado de Modern electric, hybrid electric, and fuel cell vehicles. Ehsani,

M., Gao, Y., Longo, S., & Ebrahimi, K. M. (2018).

Para algunas aplicaciones especificas (como el ascenso en pendientes, adelantar a
otros vehiculos en carretera o al conducir a velocidad crucero) puede ser muy beneficioso
utilizar una transmisién con relacién de marchas, que permita al motor girar en su rango de
revoluciones de mayor eficiencia dependiendo de las condiciones de conduccion. Alternando
entre los requerimientos de potencia o torque y al mismo tiempo buscando reducir el

consumo energético de las baterias.
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2.3.2.

Sistemas del tren motriz

El sistema de transmision es el encargado de transmitir el movimiento rotacional

desde el motor hacia las ruedas, lo que permite al vehiculo desplazarse. Dentro de las

funciones desempefiadas por la transmision se encuentran (Crolla, 2009, p. 108):

2.3.3.

Permitir al vehiculo arrancar desde el reposo, incluso con el motor operando
continuamente.

Permitir que el vehiculo se detenga, desconectando el flujo de potencia cuando sea
apropiado.

Variar la relacion de velocidades entre el motor y las ruedas.

Transmitir el torque requerido a las ruedas.

Permitir el cambio de relacion cuando sea necesario.

Elementos que componen el tren motriz o sistema de transmision de potencia.

En la Figura 2, se presenta un esquema de los componentes que conforman un tren

motriz convencional. Esta figura ilustra no solo los elementos involucrados en el tren motriz,

sino también la secuencia en la que operan y como se desarrolla el flujo de potencia a través

de ellos.

Tren
de

Caja de ; .
Motor Embrague |—» : »| Eie . . Ejes Ruedas
Potencia [ }—> cambios Cardan Diferencial Palier [ Motrices

Figura 2.

Elementos usuales encontrados en un sistema de transmision de potencia.

Transmision Linea motriz

y
4

A

\ J
Y

Tren Motriz
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Dentro de sus elementos mas destacables podemos encontrar el embrague el cual es
el encargado de acoplar o desacoplar el motor a la caja de velocidades. La Caja de
velocidades la cual, en funcion de las necesidades se encarga de proporcionar fuerza o
velocidad al vehiculo, a traves de un ajuste en el giro que recibe del motor, aprovechando al
maximo su potencia y su rendimiento. El Arbol de transmision (eje cardan) se encargara de
transmitir el movimiento de la caja de velocidades del grupo cénico-diferencial.

El Grupo conico-diferencial es quien convierte el movimiento giratorio longitudinal
que recibe el arbol de transmision en movimiento giratorio transversal y lo envia a las ruedas,
este también permite que las ruedas vayan a diferentes revoluciones lo que permite maniobrar
mejor en curva a los vehiculos.

El disefio de vehiculos pequefios con motores ubicados en configuracién transversal
a menudo implica una disposicién especial de los componentes de transmision. En esta
configuracién, se elimina el arbol de transmision tipico. En su lugar, el grupo cénico-
diferencial se encuentra dentro de la caja de velocidades. Los ejes, conocidos como palieres
0 semi arboles de transmision, tienen la funcion de transmitir el movimiento desde los
planetarios del grupo cénico-diferencial directamente a las ruedas motrices, sin necesidad de
un arbol de transmisién intermedio. Esta disposicién es eficiente en términos de espacio y
peso.

2.3.4. Distribucion del sistema de transmisién de potencia en el vehiculo

La posicién de los elementos del sistema de transmisién de potencia dentro del
vehiculo tiene efecto tanto en la ingenieria de disefio, como en los elementos que conforman
la linea motriz. Dentro de estos efectos se incluyen:

e EIl espacio disponible para el tren motriz y coémo esta empaquetado dentro del

vehiculo, incluida la ubicacion de los componentes auxiliares.



DISENO Y OPTIMIZACION SISTEMA DE TRANSMISION DE POTENCIA VE 23

La distribucidon del peso, dado que los elementos que componen el tren motriz suelen
ser fabricados con materiales de alta resistencia y por tal motivo méas pesados.

e Laestructura de los soportes, y las reacciones debido al torque del motor.

e Tipo de conduccion y distribucion de los elementos del vehiculo hasta las ruedas.

e Estructura de seguridad y proteccién de los pasajeros.

La configuracion de la distribucion del vehiculo estd determinada por el tipo de
mercado objetivo y la imagen que el vehiculo quiere proyectar, en muchos casos la misma
plataforma de vehiculos se puede usar con diferentes variantes (Crolla, 2009, p.108).

2.3.5. Tipos de transmisiones

El sistema de transmision representa un rol central en la determinacion de la fuerza
de traccion, el consumo de combustible y/o la regulacion de energia en el sistema. El torque
y la velocidad de rotacion del eje de salida motor se transmiten a las ruedas motrices a través
de elementos como el embrague o convertidor de par, caja de cambios, transmision final,
diferencial y los ejes de transmisién (Ehsani et al., 2017, p.73).

En el caso de los vehiculos eléctricos, tal y como se mencionara mas adelante, no
siempre es necesario disponer de caja de cambios; sin embargo, hay casos en los que una caja
de cambios permite la seleccion de un motor mas pequefio como a su vez de un sistema de
baterias mas liviano que proporcionen la misma potencia de manera mas eficiente.

En la Figura 3 se presenta un mapa que brinda informacion acerca de los tipos de

transmisiones usuales en los vehiculos.
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Figura 3.

Tipos de transmisiones encontradas en vehiculos de pasajeros.

Transmisiones en
automotores

Transmision Automatica (AT)

1
A] L

Transmision Manual (MT)

Transmision automatica convencional Transmision continuamente variable
de engranajes planetarios (AT) (CVT)

!

Transmision manual automatizada
(AMT)

{

Transmision de doble embrague (DCT)

Nota. Principales tipos de transmisiones de un vehiculo y sus variaciones.

2.3.5.1. Transmision por engranajes. Los elementos comunmente utilizados
para transmitir potencia entre ejes intermedios suelen ser engranajes o pifiones, se denominan
de radio discreto debido a que su geometria se mantiene constante.

Esto quiere decir que para conseguir diferentes relaciones de transmision se deben
colocar diferentes tamafios de engranajes en el eje y luego efectuar los cambios. Su principal
ventaja es su facil mantenimiento y bajo coste de fabricacién, por otra parte, su principal

desventaja es la perdida de potencia que se tiene entre el cambio de marcha.
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2.3.5.2. Transmision manual. La palabra ‘manual’ hace referencia a que el
conductor debe ser consciente de cual momento es el indicado para hacer el cambio de
marchas mediante un selector (0 palanca de cambios), caso contrario a las transmisiones
automaticas donde el conductor no interfiere en el cambio de marchas. (Crolla, 2009).

El conjunto de la transmisién manual consta de un embrague, una caja de cambios,
un diferencial y un mecanismo selector de cambios. Como se muestra en la Figura 4 el
conjunto interior de la caja de cambios opera con engranajes de diferente tamafio, ubicados
de tal forma que cuando se acciona la palanca de cambios se selecciona la relacion de marcha
a utilizar y por ende se ajusta el par o la velocidad de salida.

Figura 4.

Transmisién manual, engrane constante.
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Nota. El grafico representa la distribucion y componentes usuales de una transmisién manual.

Adaptado de Vehicle Powertrain Systems. Mashadi, Behrooz & Crolla, David. (2011).

2.3.5.3. Transmision Continuamente Variable-CVT. El disefio de la CVT
permite tener diferentes relaciones de transmision a medida que la velocidad varia. La idea
bésica se puede entender a partir de una disposicion simple de dos conos similares con una

correa plana envuelta alrededor de ellos, como se ilustra en la Figura 5.
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Figura 5.

Funcionamiento CVT.
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Nota. Adaptado de Vehicle Powertrain Systems. Mashadi, Behrooz & Crolla, David. (2011).

En lugar de utilizar engranajes en un eje, posee un cinturén de acero y dos poleas que
alteran su didmetro, esto permite que la velocidad pueda variar continuamente. Esta
propiedad de las CVT es Util en muchas aplicaciones en las que se requieren los beneficios
de proporcionar diferentes relaciones de transmision ademas de cambios suaves entre
relaciones.

Por otro lado, tienen la desventaja de que no suelen soportar altos niveles de torque y
debido a la geometria de la correa, esta suele presentar problemas de desgaste mas
rapidamente por los altos ciclos de trabajo del motor en comparacion con la transmisién

manual o automatica de engranajes.
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3. Proceso de Disefio

A continuacién, se detalla el proceso realizado para el disefio del sistema de transmision
del biplaza eléctrico con sistema de propulsion, como primera fase del proyecto se parte
identificando las posibles alternativas de disefio viables para su implementacion. Posteriormente
se plantean diferentes configuraciones del tren motriz y se identifica cada uno de sus componentes,
finalmente se plantea el disefio en detalle de cada uno de sus elementos.

Como segunda fase del proyecto se determinan los requerimientos de potencia bajo 3
diferentes condiciones de conduccion, luego se clasifican 5 motores que satisfacen dichos
requerimientos los cuales seran utilizados como punto de partida de la optimizacion.

Posteriormente en la tercera fase del proyecto se plantean los analisis de concentracion de
esfuerzos para los engranajes y ejes respectivamente, se plasman las consideraciones para tener en
cuenta y los resultados obtenidos una vez aplicados los fundamentos teoricos.

Por ultimo, el proceso de seleccion y/o disefio de elementos como los rodamientos, el
conjunto sincronizador de cambio de marcha y el diferencial se detallan en los Anexos A, By C
respectivamente.

3.1.  Seleccion del Tipo de Transmisién.

Tanto el disefio como la seleccidén del tipo de transmision para un automovil esta
condicionada por variables como el segmento y el publico al que esta dirigido, como también al
desempefio y comportamiento esperado por la misma.

3.1.1. Andlisis de Alternativas.
Se proponen 3 alternativas de disefio, las cuales son las encontradas principalmente en el

mercado de vehiculos eléctricos enfocado al sector automotriz de vehiculos para pasajeros.
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3.1.1.1. Alternativa 1 — Transmision Mecanica de Engranajes. Esta alternativa
cuenta con una caja de velocidades, la cual esta pensada para aprovechar los rangos optimos de
torque y potencia en funcion de las curvas caracteristicas de los motores eléctricos. Esto con el
objetivo de lograr implementar un motor mas pequefio, de menor peso y consumo.

Como se observa en la Figura 6, la caja de cambios sera la encargada de recibir la potencia
del motor eléctrico, para esto es necesario acompafiarla con un sincronizador de marchas y de un
diferencial que permita transferir el movimiento hacia las ruedas motrices.

Como alternativa al embrague se propone optar por un sistema electronico que se encargue
de elegir automaticamente el momento de realizar el cambio en base a los mapas de
funcionamiento del motor, eliminando la necesidad de un mecanismo de varillaje desde el
habitaculo de pasajeros para el cambio de marcha. La caja de cambios debera transmitir la potencia
al conjunto diferencial-par conico, distribuyendo el movimiento a través de unos ejes palier hacia
las ruedas del vehiculo.

Figura 6.

Alternativa 1, transmisién mecénica de engranajes con 2 marchas.
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Cabe destacar que en esta propuesta de disefio no se incluird un pifion inversor para la
reversa dado que una de las variables a optimizar en el disefio es minimizar el valor del peso del
conjunto, por lo tanto, reducir la cantidad de piezas mecanicas en el disefio proporcionara ventajas

positivas en mira a alcanzar los objetivos del proyecto.

Como solucion se propone utilizar la primera marcha de la caja de cambios acompariada
con un sistema de control electronico que permita invertir la polaridad de la corriente que circula
por el motor, permitiendo asi el desplazamiento de vehiculo en direccién opuesta. Logrando de

esta forma reducir el peso y reduciendo los costos asociados a su manufactura.

3.1.1.2. Alternativa 2- Transmision CVT Reducida (sin Convertidor de
Torque). Las transmisiones continuamente variables (CVT) tienen la ventaja de ajustar la relacion
de velocidades sin interrumpir el flujo de potencia, la configuracion basica de una CVT comprende
dos poleas de diametro variable mantenidas a una distancia fija y conectadas por un elemento
flexible (correa o cadena). Uno de los conos de cada polea es mavil, el cinturén/cadena puede
experimentar movimientos radiales y tangenciales dependiendo de las condiciones de torque y las
fuerzas axiales en las poleas.

En motores de combustion interna (MCI) se vuelve indispensable contar con un
convertidor de par que permita un suave arranque y amortigue las vibraciones del motor, por otro
lado, los motores eléctricos tienen la ventaja de contar con el 100% del torque desde el arranque y
la no necesidad de mantenerse girando en un régimen de revoluciones para mantenerse encendido.

La alternativa de disefio ilustrada en la Figura 7 propone utilizar un servomotor conectado
a un actuador integrado a un circuito de control, con miras a optimizar la relacion de diametros en

las poleas y conseguir siempre un rango 6ptimo de aprovechamiento del motor eléctrico. Ademas,
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de que los VE pueden manejar relaciones de diametros mas estrechas en comparacién a los MCl,
lo que permite conseguir una CVT mas ligera y compacta.

Figura 7.

Alternativa 2 Transmisiéon Continuamente Variable CVT.

Motor
‘

Nota. Esquema transmision CVT, controlada mediante actuador eléctrico.

3.1.1.3. Alternativa 3- Transmision directa o reductor de velocidad simple. Es
muy similar a la transmisién de engranajes manuales, su principal diferencia se encuentra en que
esta utiliza una Unica relacién de transmisién lo que se traduce en un solo pifién a la salida del
motor como se representa en la Figura 8.

Figura 8.

Alternativa 3 Transmision con reductor de velocidad simple.
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Nota. Esquema transmision mecénica directa (1 relacion de transmision).
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Su principal ventaja es que aprovecha la electrénica de control del motor eléctrico sin
necesidad de utilizar sincronizadores, embragues ni elementos externos en la transmision de
potencia. Suelen ser mas pequefias y livianas y se acoplan directamente a la salida del motor, su
principal desventaja es que deben utilizarse motores eléctricos de mayor tamafio (debido a la
necesidad de vencer el torque inicial en el arranque), por lo que esto significa una ligera pérdida
de eficiencia en el consumo de energia en comparacion con la CVT y la caja de maltiples cambios.
3.1.2. Criterios de seleccion

Con el fin de determinar la alternativa mas adecuada, se han identificado seis factores clave
que deben ser considerados:

e Costo: Este factor aborda el costo de produccion de la transmision.

e Desempenfio: con este factor se valora la respuesta de la transmision en relacion con
la eficiencia en la entrega de torque y potencia.

e Mantenibilidad: Se analiza la facilidad con la que una alternativa puede ser
restaurada a sus condiciones Optimas a través de reparaciones o reemplazo de
componentes.

e Compacidad: este criterio busca comparar el espacio ocupado por cada alternativa
en el vehiculo.

e Comodidad: hace referencia a la facilidad de la transmision para ser operada y la
comodidad percibida por el conductor con esta.

e Consumo: Este factor se relaciona con la capacidad de aprovechar la energia de las

baterias con el fin de aumentar la autonomia del vehiculo y se refleja en la distancia

recorrida.
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La puntuacion utilizada para evaluar las alternativas se basa en una escala de 1 a 5, donde
cada numero representa un nivel diferente de calidad o desempefio, donde: 1 es Ineficiente; 2 es
Bajo, 3 es Medio; 4 es Alto y 5 es Excelente.

Tabla 1.

Resultados de la ponderacion de evaluacion de alternativas.

Alternativas
Transmision CVT Transmision

Criterios engranajes  reducida directa
Costo 4 3 5
Desempefio 5 4 3
Mantenibilidad 4 2 5
Compacidad 4 3 5
Comodidad 4 4 4
Consumo 5 4 3
Total 26 20 25

Segun los resultados de la ponderacién mostrados en la Tabla 1, se concluye que la
alternativa 1 transmision de engranajes es la mas apropiada para este proyecto. Es importante
destacar que todas las demas alternativas planteadas son soluciones viables por considerar segun

las necesidades especificas en caso de abordar un nuevo proyecto.
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Figura 9.

Modelado de transmision representada a desarrollar.

Engranajes segunda
relacion de transmision.

Engranajes primera
relacion de transmision.

Engranajes relacion de
transmisién del diferencial

Sincronizador
de marchas

Diferencial

Nota. Representacion grafica de la transmision de engranajes (2 relaciones).

En la Figura 9, se expone una representacion grafica renderizada del resultado final del
disefio propuesto para la caja de cambios mecénica de 2 relaciones analizada como alternativa de
seleccion en este proyecto. El disefio de cada uno de sus componentes se detallara en los capitulos

subsiguientes.
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3.2. Disefio en Detalle

Como punto de partida del proceso de disefio y optimizacion se deben tener en cuenta tanto

los parametros fisicos como todas las condiciones de operacidn que se buscan satisfacer, por tanto,

en la Tabla 2 se presenta un resumen de los parametros del vehiculo, simbologia y unidades del

eléctrico biplaza a disefiar el cual servira como herramienta base para el desarrollo de los modelos

matematicos presentados en los capitulos posteriores.

Tabla 2.

Parametros del Vehiculo

Variable simbolo Unidad Valor
Masa del vehiculo m, kg 750
Radio dinamico de las ruedas Tdyn m 0.265
Coeficiente de arrastre Cp - 0,39
aerodindmico
Coeficiente de resistencia a la Cg - 0,011258
rodadura
Area frontal del vehiculo S¢ m? 1,40875
Relacién del mando final ip - 3,73
Velocidad méxima del vehiculo Vimax Km/h 80
Grado maximo de ascenso q - 26%
Angulo maximo de inclinacion A deg 15.07
de la carretera
Eficiencia global del sistema de Ntot - 96%

transmision de potencia

Nota. El coeficiente de arrastre dindmico se tomé de Disefio y simulacion de una carroceria aerodinamica

para un vehiculo eléctrico tipo coupé (Pérez Roa & Mufioz Gonzalez, 2022).

Los parametros clave, como el coeficiente de arrastre aerodinamico y el area frontal del

vehiculo, han sido examinados con detalle en el estudio realizado por Mufioz y Pérez en 2022, que

se enfoco en el disefio de una carroceria aerodinamica para un vehiculo eléctrico tipo coupé. Por
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lo tanto, este andlisis no se repetira en el contexto de esta tesis, y se sugiere a los lectores
interesados consultar la bibliografia correspondiente para obtener mas detalles al respecto.

Para el desarrollo de este proyecto, se planteé un algoritmo en Matlab compuesto
principalmente de diferentes modelos matematicos, cada uno de estos abarca una etapa diferente
del proyecto, tales como:

e Obtencidn de los requerimientos de potencia.

e Determinacion de las relaciones de la transmision.

e Caélculo de los engranajes.

e Célculo de los ejes.

e Célculo de los rodamientos.

e Calculo del sincronizador.

e Célculo del diferencial.

e Optimizacion (funciones objetivo, variables, restricciones, frente de Pareto).

Luego, a nivel general, el algoritmo consiste en multiples iteraciones que buscan la
convergencia de la funcién multiobjetivo hasta obtener soluciones que cumplan con las
necesidades de este proyecto, posteriormente se obtiene un frente de Pareto que representa dichas
soluciones.

Finalmente se analiza el frente de Pareto y se realiza un altimo llamado de las funciones a
fin de obtener exclusivamente los parametros correspondientes a la solucion escogida. A
continuacion, se explica el planteamiento tedrico de cada una de las etapas y en los anexos G H |

Jy K se detalla el algoritmo de estas.
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3.2.1. Determinacion de los requerimientos de potencia (Dinamica longitudinal del vehiculo)

Al momento de disefiar un sistema de transmision de potencia para un determinado
vehiculo, es necesario tener en cuenta la potencia junto con el torque que seran suministrados por
el motor y que deberan ser convertidos por la transmision para posteriormente ser enviado de
manera eficiente hacia las ruedas. Existen diferentes factores que influyen en las cargas dinamicas
que debe superar un vehiculo, para esto se debe tener en cuenta la segunda ley de Newton ya que
esta determinara los esfuerzos de traccion que seran aplicados sobre los ejes del vehiculo,
afectando la aceleracion, velocidad méxima y la capacidad de ascenso en pendientes.

En esta etapa del proyecto se centrara la atencion en las diferentes resistencias que debe
superar el vehiculo para alcanzar la velocidad y aceleracion planteadas como objetivo de disefio,
las cuales se presentaran a continuacion:

e Resistencia a la rodadura, representa las interacciones entre las ruedas del vehiculo
y el terreno de conduccién.

e Resistencia al aire, modela las interacciones entre la superficie del vehiculo y el
aire a una velocidad de conduccion determinada.

e Resistencia al ascenso en pendiente, esta influenciada por la componente del peso
del vehiculo paralela al suelo, la cual ocurre cuando se conduce sobre una carretera
con un determinado grado de inclinacion.

3.2.1.1. Fuerza de resistencia a la rodadura. Esta resistencia suele ser la de mayor
relevancia a bajas velocidades y en carretera con pendiente cero, esta fuerza se encuentra presente
desde el instante en que las ruedas del vehiculo comienzan a girar.

E =C.-W (3-1)
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Donde E. es la fuerza de resistencia a la rodadura del eje delantero y trasero en N, C, es el
coeficiente de friccion a la rodadura y W es el peso del vehiculo en N. En este proyecto se
consideran las ruedas delanteras y traseras de la misma geometria, por lo que la distribucién de la

fuerza se considera simétrica. El coeficiente de friccion a la rodadura se puede determinar segin

Gillespie (2021, p.117)

Cr = f, + 3.24-f; (11(;_0>2'5 (3-2)

Donde:

e I eslavelocidad en mph
e f, esel coeficiente basico

e f. esel coeficiente de efecto de la velocidad.
Los dos coeficientes tanto el basico como el efecto de la velocidad depende de la presion

de los neumaticos y se puede determinar de la Figura 10.

Figura 10.

Coeficientes fo y fs en funcion de la presion de los neumaticos.
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Nota. Adaptado de Fundamentals of vehicle dynamics. SAE International. Gillespie, T. D. (1992).

Para el disefio de este proyecto se tomara como referencia una rueda comercial con medidas

125/80/R13 y consultando la presion promedio recomendada por el fabricante tenemos un valor
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de aproximadamente 2,3 bar (33,36 psi), por tanto, se fijaran los valores de fo = 0.009y fs =
0.004 para continuar con el desarrollo del modelo matematico.

3.2.1.2. Fuerza de resistencia aerodinédmica. El aire fluye sobre la superficie del
vehiculo causando pérdidas de potencia por efectos de turbulencia, la més grande contribucion
proviene desde los vdrtices generados en la parte posterior del vehiculo, ademas de pequefios

vortices en espejos, ruedas y el compartimiento del motor (Meywerk, 2015, p.27)

Pa

Fo=Cp A= Vi (3-3)

Donde:

e F, eslafuerza producida por efecto de la resistencia aerodindmica (N)
e () esel Coeficiente de arrastre aerodinamico.

e A esel Area proyectada del vehiculo en la direccion longitudinal (m?)
e p, esladensidad del aire (kg/m3)

e 1. eslavelocidad resultante del aire (m/s)

El coeficiente de arrastre depende de la direccién del flujo, sin embargo, al momento de
realizar comparaciones para diferentes vehiculos suele tomarse una simplificacion en la cual la
componente de la velocidad resultante del aire especificamente la influencia de la velocidad del
viento no es considerada, por tanto, se aproxima a la velocidad lineal del vehiculo.

3.2.1.3. Fuerza de resistencia al ascenso en pendiente. Es la componente del peso
del vehiculo la cual actta de forma paralela al plano inclinado

Fg = myor- g+ P (3-4)
Donde:

e [, eslafuerza producida por efecto de la resistencia al gradiente.
e my,: €S la masa total del vehiculo (kg)

e geslagravedad (m/s?)
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La pendiente del camino es determinada por el gradiente P puede definirse por medio de
una funcion trigonométrica como la altura de la pendiente a escalar sobre el recorrido horizontal y
para angulos pequerios se puede aproximar la funcion tangente al seno, entonces tenemos:
P = tan(ay) = sin(ay) (3-5)
3.2.14. Carga total. La suma de las ecuaciones 3-3, 3-4 y 3-5 representa la carga
de propulsién que debe entregar el motor eléctrico para mantener al vehiculo a determinada
velocidad y se conoce como “Fuerza de Traccion (Ft)”, aplicando segunda ley de Newton tenemos:
ma=F—(F+F +F) (3-6)

Pa

Fp =ma+C.-W+ CD'A'7'VRZ"'mtot'g'Sin(ag) (37)

Pot =F,-V (3-8)

La potencia que debera ser tomada en cuenta para seleccionar el motor del vehiculo podra
determinarse como la fuerza de traccion multiplicada por el valor de la velocidad del vehiculo,
cabe destacar que el valor de la fuerza de traccion dependera de las condiciones del entorno donde
se encuentre transitando el vehiculo y del estilo de conduccion del piloto.

Teniendo en cuenta que el vehiculo a disefiar estd pensado para transitar en un entorno
urbano donde no se requieren grandes velocidades ni capacidades de aceleracién como las que
podria requerir un vehiculo para realizar rebases en carretera, se grafica una curva de potencia en
funcion de la velocidad del vehiculo buscando obtener una curva estandar, la cual representa la
potencia minima requerida por el motor eléctrico para mover al vehiculo a una determinada
velocidad.

Se presentan en la Figura 11 tres casos de conduccion de mayor frecuencia dentro de los
cuales se incluyen movimiento a una determinada velocidad constante y en terreno plano,

aceleracion desde el reposo a la velocidad determinada y en terreno plano y finalmente
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desplazamiento a velocidad constante durante un terreno en ascenso, posteriormente se analizan
sus resultados.
Figura 11.

Diferentes casos de exigencia de potencia para el vehiculo eléctrico.
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Como uno de los objetivos a cumplir planteados al inicio del proyecto es conseguir una
velocidad méaxima y constante de 80 km/h para esta condicidn se requiere una potencia minima
de aproximadamente 5.5 kW para mantener el vehiculo a velocidad constante sobre un terreno en
pendiente horizontal, por tanto, las alternativas del motor deben estar por encima de este valor.

El siguiente caso presentado en los objetivos busca que el vehiculo sea capaz de conseguir
una aceleracion desde el reposo hasta los 50 km/h en un tiempo de 8 segundos, este tipo de

pruebas se consideran en terreno con pendiente horizontal. Teniendo en cuenta lo evidenciado en
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la curva de color rojo, el motor debe proporcionar una potencia aproximada de 20 kW lo que
permite una aceleracion desde el reposo a la velocidad deseada.

Como ultimo caso de analisis se considera el ascenso en una pendiente con un valor de
26% a una velocidad constante de 30 km/h, lo cual es apropiado para un entorno urbano donde
no son necesarios grandes valores de aceleracion y se busca un grado de confort a la hora de
conducir. Por lo evidenciado en la curva amarilla de la Figura 11 el valor de potencia ronda en
torno a los 18 kW'.

3.2.2. Motores candidatos para el tren motriz.

La necesidad del disefio de una caja de cambios para un vehiculo en general surge de la
idea de optimizar los rangos de operacion de funcionamiento representado en las curvas de
potencia y torque para el motor en el conjunto que se esté disefiando, por tanto, es necesario
primero identificar el motor electico que servira para suplir las necesidades del vehiculo y permita
su desplazamiento bajo las condiciones enunciadas en los andlisis presentados como resultados de
la dinamica longitudinal del vehiculo.

Después de una ardua busqueda de proveedores de motores eléctricos acorde a las
necesidades del biplaza eléctrico, se muestran en la Tabla 3 las caracteristicas mas relevantes de 5

motores eléctricos diferentes para tener en cuenta como criterio de seleccion.



DISENO Y OPTIMIZACION SISTEMA DE TRANSMISION DE POTENCIA VE 42
Tabla 3.
Parametros Motores Eléctricos
WEG .
Remy Danfoss HiTor
HVH EM- \:]\/iifrggrr(i:ss_a EMRAX 188 UQM
250-060S PMI1240-T180-2200 IE3 380 BPM
Potencia Continua (kW) 23 44 30 22 30
Torque Continuo (Nm) 110 192 80.4 52 180
Potencia Pico (kW) 38 - - 37 50
Torque Pico (Nm) 181 700 241.2 85 440
Masa (Kg) 37 85 219 7 41
Voltaje (V) 200 VDC 500 VAC 220 VAC 100VvDC  340VDC
RPM Nominal 2000 2200 3565 4000 1600

Nota. Parametros tomados del catalogo de los fabricantes.

Cabe destacar que todos los motores de la Tabla 3 pueden suplir las necesidades de torque

y potencia requeridas por el vehiculo eléctrico objetivo a disefiar. Se busca a continuacion

identificar cual de las opciones representa la alternativa mas apropiada en términos de costo,

mantenimiento y disponibilidad.

3.2.2.1. Metodologia de Seleccion del Motor Eléctrico. Los 3 factores relevantes

para tener en cuenta en la seleccion van a ser la potencia, el torque y el peso del motor (Roa, 2011),

especialmente este ultimo debido a que el peso del tren de propulsion es uno de los factores a

optimizar en el disefio del vehiculo. Se plantean 3 indicadores uno para cada aspecto.

e Factor de potencia (Fy,) que busca comparar la potencia minima del vehiculo a

una velocidad de 80 Km/h contra el valor de la potencia continua en su régimen

de revoluciones de cada motor.

e El segundo factor toma en consideracion el torque (Fr) del motor sin reduccién

para arrancar en una pendiente de 12% con baja aceleracion.

e El ultimo factor relaciona la masa (F,,,s,) del motor con la masa total del

vehiculo.
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P Potencia vehiculoggokm/n (3-9)
Pot ™ potencia Continua del Motor
Torquearranque (3'10)
Fr

- Torque Continuo del Motor

_ Masa del Motor (3-11)
" Masa total del Vehiculo

Fmasa

En la Figura 12 se muestra la distribucion de los 5 motores comparando sus respectivos
factores de potencia, torque y masa. Un motor sera considerado bueno para la aplicacion si el valor
de su indicador de masa-torque es minimo y su factor de potencia es cercano a 1 ya que esto se
traduce en no sobredimensionar las especificaciones del motor o en otras palabras conseguir
aprovechar el motor en todas sus capacidades.

Figura 12.

Grafica Indicadores de Seleccion para el Motor Eléctrico
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Como se puede ver representado en la Figura 12 los motores Remy HVH-250 y EMRAX
188 presentan el mayor desemperfio a nivel general, por otro lado, el motor WEG W22 Carcasa

hierro gris — IE3 es el menos favorable de acuerdo con los resultados obtenidos.
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Debido a que el torque del motor esta directamente relacionado con las reducciones de las
marchas en la caja de cambios y esta afecta directamente el peso global del conjunto transmisor
de potencia, en la seccion 3.2.3 se realiza un analisis detallado de las relaciones de transmision
para cada motor. En el capitulo 5 se plantea el frente de Pareto obtenido para cada uno de los
motores, finalmente en conjunto con los criterios planteados anteriormente, ademas de la facilidad
de adquisicion y costos se escoge el motor a usar en el sistema de transmision.

3.2.3. Determinacion de las relaciones de transmision
La relacion de transmision total del sistema de transmision de potencia para el vehiculo
puede definirse como:
if = is - ig - g (3-12)
e i, eslarelacion de transmision total.
e i eslarelacion de transmision del elemento de acople.
e i es larelacion de transmision de la caja de cambios.

e g eslarelacion de transmision del mando final.

Los elementos de arranque como los embragues de friccion seca sélo transfieren el
movimiento rotacional sin afectar el torque (is = 1), sin embargo, existen aplicaciones como los
convertidores de par de tipo hidraulico que ademas de transferir velocidad angular también
transforman el torque a la salida (i > 1). Por lo que en caso de que este trabajo de investigacion
sirva para motivar al disefio de una transmision con una configuracion diferente, es un dato que
debe tenerse en cuenta al plantear otra alternativa de solucion.

Basado en la metodologia presentada por Naunheimer (2011) el sistema de transmision de
potencia debe ofrecer relaciones de transmision que relacionan la velocidad del motor y la
velocidad de las ruedas motrices de tal manera que permita:

e Moverse bajo condiciones con alto requerimiento de torque.
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e Alcanzar la velocidad maxima especificada.
e Operar en los rangos de eficiencia de consumo enérgico, representados por el mapa
de desempefio del motor.

La maxima relacion requerida iy ,nq, €s fijada para cumplir con la primera condicion, La
segunda condicién produce la maxima relacion de velocidad en carretera y la relacion de
transmision mas pequefia i, ,,;, €sta determinada por la tercera condicion.

Para el VE que sera equipado con 2 relaciones, la primera es utilizada para reunir
requerimientos de desempefio como aceleracion o ascenso en pendiente y la segunda marcha es
principalmente usada para permitir al motor eléctrico operar en su zona de alta eficiencia
mejorando su autonomia y alcanzando los requerimientos de velocidad tope del vehiculo

Cabe destacar que para la marcha atras del vehiculo, se invertira el sentido de giro del
motor luego se omite su disefio.

3.2.3.1. Seleccion de la primera relacion de transmision i4. ES necesario conocer
el mayor requerimiento de traccion para determinar la relacién de engranajes que permita
maximizar el torque enviado a las ruedas, en este caso se considerara un escenario en el que el
vehiculo ascendera por una pendiente del 26% (15° aproximadamente) a una velocidad de 15 km/h
y se asume una eficiencia del 96% en todo el sistema de transmision, segun Naunheimer (2011)
las relaciones pueden calcularse como:

. 1
rdyn'(mv'g‘(CRCOSQST‘FSmOfST)"‘?'Cd'P'Av'sz)

iy min =
b TM - Tor (3-13)

Donde:

e g Valor de la gravedad (9.81 522)

o TM,,., Torque maximo del motor [Nm].
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e 1 €ficiencia total de la transmision.

Adicionalmente la relacion mas alta que puede tener la primera marcha puede ser evaluada
del esfuerzo maximo a la traccion:

i _ Tayn * My * g * Heoeff (3-14)
tmax TM - Ntor

Donde, peoerr = 0.8 se determina coeficiente de friccion estatica en condiciones de superficie
seca a 90 km/h.

3.2.3.2. Seleccion de la segunda relacion de transmision i,. La segunda relacion
se basa en aprovechar el rendimiento del motor y obtener la maxima velocidad esperada del
vehiculo. La cual se puede definir como la velocidad méaxima deseada para el vehiculo en la
velocidad equivalente lineal maxima del motor.

3.6 T Ny Tayn (3-15)
30 * Viax

L2,min =
Donde n,, hace referencia a la velocidad rotacional del motor para la marcha esperada (rpm),
Para confirmar que el motor tiene la capacidad de suministrar los requerimientos de torque a esta
velocidad, asumiendo condiciones de carretera perfectamente horizontal y el torque de resistencia
a la rodadura se divide entre el torque continuo del motor.

1
. rdyn'(Cr'mv'g'cosq)-l'?'cd'p"qv’[/;72)
i =
amaz TM - Neor (3-16)

En la Tabla 4 se proporciona un resumen de los resultados de los intervalos de cada relacion
de transmisidn tanto para la primera marcha como para la segunda marcha identificados para cada

motor.
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Tabla 4.

Relaciones de transmisién minimas y maximas para cada marcha en base al motor eléctrico.

Danfoss ;
; Remy WEG HiTor
REIaCIOr.]e.S,de HVH PME3E7I\E:|-T150- W22 Carcasa hierro EMRAX uQMm
transmision 250-060S o gris — IE3 188 380 BPM
11 max 14,771 10,155 20,209 31,246 9,027
. 5,688 3,911 7,783 12,033 3,476
11 min
. 5,520 3,795 7,552 11,677 3,373
12 max
. 2,498 1,873 4,452 4,995 1,998
12 min
Limin 2,278 2,088 1,748 2,409 1,740
i2min

Adicionalmente de las consideraciones de disefio planteadas por Wang et al. (2017).
tomando en cuenta los efectos de manufactura y como afectan estos la confiabilidad de los ejes, el
cociente entre dos relaciones de transmision no debe ser demasiado alto. La relacion entre la
primera marcha minimay la segunda marcha minima debe ser menor o igual a 3.4, si es demasiado
grande el eje tendra inconvenientes en su mecanizado y podria presentar mala calidad.

3.2.4. Disefo de los engranajes de la caja de cambios.

Para el desarrollo de la transmision se han escogido engranajes helicoidales debido a que
el funcionamiento de estos es mas suave Yy silencioso, ademas de ser ideales para aplicaciones con
alta carga. Una vez se ha definido el tipo de engranaje a usar se plantean las siguientes
consideraciones:

e Todos los engranajes poseen la misma distancia entre centros, luego la suma del

numero de dientes de cada par de engranajes sera constante.

e Poseen el mismo médulo.
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e El material de los engranajes es AISI 8620 templado y cementado.

3.24.1. Numero de dientes

Primero se debe definir el nimero de dientes que deben tener los engranajes para que no
sufran interferencias, a continuacion, en la Tabla 5 se presenta los juegos de los nimeros de dientes
recomendados de acuerdo con el libro Disefio de m&quinas (Norton Robert L., 2011):

Tabla 5.

Rangos de dientes recomendados para el pifion y engrane.

, L. NUmero méaximo de
NUmero minimo de

. ey dientes en el
dientes en el pifion
engrane
17 1309
16 101
15 45
14 26
13 16

Nota. Adaptado de Disefio de maquinas (Norton Robert L 2011).

A fin de asegurar un rango considerable para que el algoritmo itere y no se presenten
interferencias, se va a partir de un nimero de dientes minimo para el pifion de 16.

3.24.1.1. Primera marcha. Para el pifion de la primera marcha se define su nimero
de dientes igual al namero de dientes obtenido para que no exista interferencia, con el fin de
minimizar el tamafio de los pares de engranajes. A partir del nimero de dientes definido y la
relacion de transmision de la primera marcha se obtiene el nimero de dientes de la corona:

Zeiy =Zpr iy (3-17)
Donde:

e 7., esel numero de dientes de la corona.
e 7,1 es el numero de dientes del pifion.

e i, eslarelacién de transmision de la primera marcha.
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Una vez obtenido el nimero de dientes de cada engranaje, se suman para obtener el nimero
de dientes total de los pares de engranajes.
Iy =Zyy +Zp (3-18)
Donde Z; es el nimero de dientes total para cada par de engranajes.
3.24.1.2. Segunda marcha. A partir del nimero de dientes total obtenido y el valor
de la segunda relacion de transmision podemos obtener el nimero de dientes para cada engranaje
de la segunda marcha.

7., (3-19)

Donde:
e 7., esel numero de dientes de la corona.
e 7y, esel nimero de dientes del pifion.
e i, eslarelacion de transmision de la segunda marcha.
Zr =Zop+Zy, (3-20)
Resolviendo el sistema de ecuaciones tenemos:

, L (3-21)
P27 1414,

ey =2y —Zp (3-22)
Cabe destacar que los dientes obtenidos deben aproximarse a nimeros enteros, luego se
debe volver a calcular la relacién de transmision a partir del nimero de dientes obtenido para cada
par y verificar que los resultados sean consistentes.
3.24.2. Mddulo de los engranajes.
A partir de la siguiente expresion del libro Disefio de maquinas (Abasolo Bilbao et al.,

2017) podemos calcular el mddulo del engranaje para evitar el fallo superficial.
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(3-23)

, 2-T-cos*(B)-(i+1)
m; = 10- \/kadm -z} - - cos(a) - sen(a) - i

Donde:

e m; es el modulo del engranaje [cm].

e T eseltorque del motor [Kg*cm].

e kyami €S lapresion admisible de rodadura modificada [Kg/cm”2].
e z,; es el nimero de dientes del pifion.

e 1 es el factor de forma.

e «a es el angulo de presidn (tomado como 20°).

Para obtener la presion admisible de rodadura se debe tener en cuenta el material de los
engranajes y el tiempo de vida estimado de la caja de cambios. Si se asume que la caja sera
disefiada para una vida Util aproximada de 250.000 [km] y la velocidad promedio del vehiculo es
de 60 [km/h] se puede obtener el tiempo de vida de la caja de cambios.

250000 3-24
toida = —gg— = 4166.66 h (3-24)

Si se compara este valor con los de la Tabla 6 de valores orientativos de duracion se puede

ver que la duracion de la caja esté en el intervalo, luego los valores asumidos fueron adecuados.
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Tabla 6.

Tiempos de vida de referencia en funcién de la aplicacion.

APLICACION DURACION REQUERIDA (H)
Electrodomesticos 1000-2000
Motores de avion 1000-4000
Automoviles 1500-5000
Equipo agricola 3000-6000
EIevadgre_s, ventiladores industriales y transmisiones de 8000-15000
usos multiples
Motores eléctricos y maquinaria industrial en general 20000-30000
Bombas y compresores 40000-60000
Egﬁ;ggcntlco en funcionamiento continuo durante 100000-200000

Nota. Adaptado de Disefio de maquinas (Abasolo Bilbao et al., 2017).

Una vez se ha obtenido el tiempo de vida de la caja, distribuimos el tiempo de vida entre
las marchas que tendra el vehiculo, esto es debido a que, dependiendo de la aplicacion cotidiana
del vehiculo, una marcha serd mas usada que otra, luego distribuir el tiempo de vida brinda mayor
precision en los célculos.

La caja de cambios cuenta con 2 marchas, teniendo en cuenta que el vehiculo se plantea
para usar en un entorno urbano y transporte ligero, luego, se espera que la segunda marcha sea la
mas utilizada. A partir de esto se distribuye la vida util como se plantea en la Tabla 7.

Tabla 7.

Tiempos de uso para cada relacion de transmision.

. . Ti
Relacion Porcentaje 'empo
uso (h)
Primera 30% 1250
Segunda 70% 2875

Con el tiempo de uso correspondiente a cada marcha se obtiene el k4., ; para cada marcha,

para esto primero se obtiene k,4,,,, tenemos:
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t = Rpmmaxtvida - 60 (3'25)
10©
6800 - HB? (3-26)
adm = — 1
t3-FE

Donde:
e HB es la dureza del material.
e E esel moédulo de elasticidad [kg/cm?].
e k,am €s la presion admisible de rodadura [Kg/cm”2].

El material escogido posee una dureza de 670 HB, ademas el médulo de elasticidad de los
aceros es de 2100000 [kg/cm?].

Finalmente, en funcion de las horas de servicio de cada marcha se obtiene el factor de
correccion (), pero debido a que no hay un valor exacto tabulado, a partir de los datos de la Tabla
8 se realiza una regresion a fin de obtener una funcion que nos permita obtener el valor del factor
para cualquier hora.

Tabla 8.

Factor de correccion para horas de servicio diferentes a 5000 horas.

Para un valor de h diferente de 5000 horas, el valor de k4, se hara = @ kgqq. LOS valores se
extraen de la siguiente tabla.

Horasservicioh 150 312 625 1200 2500 5000 10000 40000 80000 150000
(0] 32 25 2 16 125 1 0,8 0,5 0,4 0,32

Nota. Adaptado de Disefio de maquinas (Abasolo Bilbao et al., 2017).
@ = 16.895 - p~0-332 (3-27)
Una vez se han obtenido los factores de correccién, se obtiene la presion admisible para

cada marcha.

kaami = kaam - P, (3-28)
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Finalmente se reemplazan los valores y se comparan los modulos obtenidos, el engranaje
mas critico corresponde al médulo mas alto, luego este es el que se escoge y posteriormente se
normaliza de acuerdo con la serie deseada.

Tabla 9.

Mddulos normalizados (en mm) de los engranajes segun la calidad de este.

| 1 1,25 1,5 2 25 3 4 5 6 8 10 12 16 20 25 32 40 50

n 1,125 1,375 1,75 2,25 2,75 3,5 45 55 7 9 11 14 18 22 28 26 45

Serie

m 3,25 3,75 6,5

Nota. Adaptado de Disefio de maquinas (Abasolo Bilbao et al., 2017).

Segun el libro Disefio maquinas como se puede notar en la Tabla 9, la serie | es la
recomendada a utilizar, la serie 1l corresponde a la serie complementaria y la serie 111 solo se debe
usar en casos especiales.

Una vez se ha obtenido el médulo a usar para cada par de engranajes, se calcula el ancho
del diente y los radios primitivos parametros necesarios para evaluar la resistencia de estos. Las
otras caracteristicas de los engranajes se obtendran una vez se hayan verificado que estos cumplan
con los requerimientos del vehiculo.

b=m- ¢ (3-29)

b es el ancho del diente (unidades en funcién del médulo) y ¥ es el factor de guiado
(adimensional). Cabe aclarar que el ancho del diente se da en milimetros, luego se recomienda que
el modulo este en milimetros. El factor de guiado se obtiene a partir de la Tabla 10 en funcion de

la calidad del montaje, en este caso asumimos calidad y condiciones normales (i = 10).
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Tabla 10.

Factor de guiado segun el montaje de los engranajes.

FACTOR DE GUIADO ¥

Flancos en bruto, poca velocidad y montaje 5
deficiente

Calidad y condiciones normales

10

15-20 (casos
excepcionales
hasta 30)

Nota. Adaptado de Disefio de maquinas (Abasolo Bilbao et al., 2017).

Tallado muy exacto, montaje muy preciso y buen
asiento de cojinetes y apoyo rigido de estos

El radio primitivo depende del nimero de dientes, el mddulo y el angulo de hélice. A

continuacion, se presenta la ecuacion:

_ m-z (3-30)
P 2-cos (B)

R

R, es el radio primitivo (unidades en funcion del modulo). Con el radio primitivo se

obtienen las fuerzas en cada engranaje y el ancho del diente sera necesario para calcular el esfuerzo
a flexion de los engranajes.

3.2.4.3. Fuerzas en los engranajes. A diferencia de los engranajes rectos cuya

fuerza resultante se descompone en 2 componentes, radial y tangencial, en los engranajes

helicoidales se genera otra componente debido a la geometria de los dientes, especificamente, su

angulo de hélice. La fuerza resultante de los engranajes helicoidales se descompone en radial, axial

y tangencial.

T (3-31)

Donde:

U es la componente tangencial [N].

T es el torque nominal del motor [N-m].

R, es el radio primitivo del pifion [m].
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Para el célculo de las fuerzas se utiliza el radio primitivo del pifion debido a que esta
sometido a mayores esfuerzos luego si el pifion resiste, la corona también.
E. =U - tan (a) (3-32)
E, =U-tan (B) (3-33)
E. es la fuerza radial [N] y F; es la fuerza tangencial [N]. La fuerza resultante en los
engranajes esta dada por:

3 U (3-34)
~ cos(a) - cos(B)

Donde W es la fuerza resultante [N].

3.2.4.4. Esfuerzos en los engranajes. A partir de la ecuacion 3-23 para el médulo,
se evita el fallo superficial. A continuacion, se halla el esfuerzo a flexion para luego compararlo
con el esfuerzo admisible del material y asegurarse de que el mddulo escogido sea el adecuado
para que el engranaje resista ambos esfuerzos.

El esfuerzo a flexion tedrico esta dado por la siguiente formula:

U (3-35)
Oflexion teorico — m

Donde:

®  Oflexion teorico €S €l esfuerzo a flexion tedrico de Lewis [MPal].

e Y es el factor de Lewis.
e D es el ancho de diente en milimetros.
« mes el modulo del engranaje en milimetros.

El factor de Lewis esta tabulado en funcién del nimero de dientes; con el fin de permitir
que se obtenga el factor correcto dependiendo del nimero de dientes que se calcule para cada
iteracion, se plantea una regresion lineal en la ecuacion 3-36 con los datos de la Tabla 11 para

numeros de dientes del 12 al 100.
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Y = —(5E —11) *z® + (1E — 08) * z5 — (2E — 06) * z* + 0,0001 % z3 — 0,0039 (3-36)
*z2 + 0,0706 xz — 0,2013
Se planted este rango debido a que, por los objetivos planteados, no se espera obtener
engranajes con un numero de dientes superior a este rango, ademas al reducir el rango, se mejora
la precision del modelo.
Tabla 11.

Factor de Lewis en funcién del nimero de dientes.

NUmero NUmero
de dientes de dientes

12 0,245 28 0,353
13 0,261 30 0,359
14 0,277 34 0,371
15 0,29 38 0,384
16 0,296 43 0,397
17 0,303 50 0,409
18 0,309 60 0,422
19 0,314 75 0,435
20 0,322 100 0,447
21 0,328 150 0,46
22 0,331 300 0,472
24 0,337 400 0,48

26 0,346 Cremallera 0,485
Nota. Adaptado de Disefio de maquinas (Abasolo Bilbao et al., 2017).

El modelo tedrico debemos reformarlo con factores de comportamiento con el fin de
evaluar el esfuerzo en el engranaje de una manera mas precisa. Los factores de comportamiento se

obtuvieron a partir de estudios experimentales evaluando aspectos como aplicacion, velocidad,
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temperatura, entro otros. Si se aplican los factores de comportamiento al modelo tedrico tenemos
la ecuacion 3-37:

U kg kg k- kg -k (3-37)
O-flexionzb.m_y* &
v

Donde k, es el factor de aplicacion, kg el factor de tamafio, k,, el factor de distribucion de carga,
k, el factor para engranaje loco, k; el factor de espesor del aro y k,: factor dindmico. A
continuacion, en la Tabla 12, se aclara como calcular cada uno de estos factores de acuerdo con el
estandar planteado por la norma AGMA y enunciados en el libro Disefio de maquinas (Norton
Robert L., 2011).

El factor de aplicacion k, se emplea debido a que las fuerzas o torques pueden variar con
el tiempo y aumentar la carga del diente.

Tabla 12.

Factor de aplicacion k,,.

Miquina impulsada

Maquina impulsora Uniforme Impacto moderado Impacto fuerte
Uniforme , 1.00 125 175 o mayor
(motor eléctrico, turbina)

Impacto suave 1.50 1.50 2.00 o mayor
(motor de varios

cilindros)

Impacto medio 1.25 175 2.25 0 mayor

(motor de un solo cilindro)

Nota. Adaptado de Disefio de maquinas (Norton Robert L., 2011).

En este caso, se tiene una maquina impulsora uniforme debido a que es un motor eléctrico
y la méaquina impulsada (vehiculo) posee un impacto moderado.
k, =125 (3-38)
El factor de tamafio k, se implementd debido a las irregularidades que se podian presentar

en el material, si el disefiador tiene certeza del material escogido para fabricar los engranajes se
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sugiere que iguale el factor de tamafio a 1, en caso contrario este valor debe aumentar. Ademas,
hay que tener en cuenta que entre mas grande sea el tamarfio del diente, hay méas probabilidad de
que la consistencia del material sea irregular, luego a continuacién se presenta en la Tabla 13 los
valores que facilitan la seleccién del factor de tamafio.

Tabla 13.

Factor de tamafio k.

Modulo Ks

m<5 1
6 1,05
8 1,15
20 1,4

Nota. Adaptado de Disefio de maquinas (Norton Robert L., 2011).

El factor de distribucién de carga k,,, presentado en la Tabla 14 se aplica para tener en
cuenta desviaciones o desalineaciones axiales en el diente causando una distribucion desigual de
las fuerzas en los engranajes.

Tabla 14.

Factor de distribucién de carga k,,,.

Ancho de la cara b, in (mm)

<2(50) 6(150) 9(225) =16 (400)

Condicién de soporte

Montaje exacto, con bajas holguras en cojinetes,

. . . o 1,3 1,4 15 1,8
deflexiones minimas. Engranajes de precision.
Montajes menos rigidos, engranajes menos
: 1,6 1,7 1.8 2
precisos, con contacto a todo lo ancho de la cara.
Exactitud y montaje de modo que exista contacto >200

incompleto con la cara
Nota. Adaptado de Disefio de méquinas (Norton Robert L., 2011).

En este caso, se tiene en cuenta una condicién de soporte con montaje exacto y bajas
holguras en los cojinetes, ademas, para facilitar el calculo en Matlab, se aplico una regresion a los

valores k,,, mostrada en la ecuacion 3-39 correspondientes al montaje seleccionado.
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k, = (5E —11) *b* — (4E — 08) - b> + (1E — 05) - b?> — 0,0007 - b + 1,3074 (3-39)

El factor de engranaje loco k; se aplica para considerar situaciones en las que los engranajes
locos son necesarios, estos engranajes estan sometidos a mas ciclos de esfuerzos por unidad de
tiempo que los engranajes normales. Donde, se toma k; = 1.42 para engranajes locos y k; =
1 para engranajes normales.

El factor de espesor de aro k; se implementd para tener en cuenta engranajes que poseen
aro y brazos radiales en lugar de un disco solido, este tipo de engranajes puede fallar por fractura
radial en el aro.

mp = tg/h; (3-40)
mp es larazén de respaldo, ¢, es el espesor del aro del diametro de la raiz al diametro interior del
aroy h; es la profundidad completa del diente.

kg = —2%mg+ 34 05 <mp<12 (3-41)
kg =1 mg > 1.2 (3-42)
k; hace referencia al factor de espesor de aro. Los engranajes de disco solido poseen un k;,, = 1.
El factor dinamico k,, busca tener en cuenta las cargas vibratorias generadas por el choque

entre dientes, estas cargas se conocen como error de transmision.

( A )B (3-43)
k,=|———
A+./200 -V,

Donde

e k, esel factor dinamico.
e V eslavelocidad tangencial en la linea de paso [m/s].

e Ay B representan los factores de la ecuacion del factor dinamico.
n-2n (3-44)
Ve = ‘R
60 P
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e nson los rpm en el engranaje.

e R, eselradio primitivo en metros.

2
12— Q,)3
A =50+56(1—B) B=#

Q,, es el indice de calidad mas bajo de los engranajes. A continuacion, en la Tabla 15 se sugieren
los valores recomendados de calidad en funcion de la aplicacion:
Tabla 15.

indice de calidad en funcion de la aplicacion.

Aplicacién Oy
Tambor impulsor en

una mezcladora de

cemento 3-5

Horno de cemento 5-6

Impulsor de acero
de un molino 5-6

Cosechadoras de maiz 5-7

Grtas 5-7
Perforadora a presion 5-7
Correa transportadora

en mineria 5-7
Maquina para fabricar

cajas de papel 6-8
Mecanismo de un

medidor de gas 7-9
Taladro de baja potencia  7-9
Lavadora de ropa 8-10
Prensa impresora 9-11
Mecanismo de

computadoras 10-11
Transmision

automotriz 10-11
Impulsor de antena

de radar 10-12
Impulsor de

propulsiéon marina 10-12
Impulsor de motor

de avion 10-13
Giroscopio 12-14

Nota. Adaptado de Disefio de maquinas (Norton Robert L., 2011).
En este caso, para una transmision automotriz se toma Q,, = 11. Una vez se ha calculado

el esfuerzo en los engranajes, se obtiene el esfuerzo admisible.
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5 =St kn (3-45)
adm = .k, -NS
Donde:
e St es laresistencia a la flexion del material [MPa].
e k, es el factor de duracion.
e [k es el factor de temperatura.
e kj es el factor de confiabilidad.

e NS es el factor de seguridad.
La resistencia a la flexion del material se obtiene ya sea a traves de tablas o en funcion de

la dureza y el grado de este. El acero seleccionado es grado 2 y posee 670 HB.

6235+ 174 - HB — 0.126 - HB* (3-46)
Sy = 145 [MPal]

El factor de duracion mostrado en la Figura 13, surge debido a que la resistencia a la flexion
de un material se obtiene a partir de pruebas experimentales para ciclos de vida de 1E7, por lo

tanto, para aplicaciones con diferentes ciclos de vida, se debe realizar un ajuste.

Figura 13.
Factor de duracion k,,
5.0 T i
4.0 L K7 =9.4518 N 148
400 HB | |
3.0 K7 =6.1514 N 01192
recubrimiento carburado | == == K \&/ L .
250 HB N
Rl — K1 =4.9404 N 01045
2.0
N N
160 HB 4
N N
. \ \\ KL:1.3558N4)'0]78 Ll
1.0 4— - =23194 N 70058 S 1.0
0.9 L 4 09
08 /1\ 038
0.7 K= 16831 N 00323 0.7
0.6 | 0.6
0.5 : 0.5
102 103 104 105 106 107 108 109 1010

Numero de ciclos N de carga

Nota. Adaptado de Disefio de maquinas (Norton Robert L., 2011).
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La caja de transmision se plantea para un ciclo de vida infinito, luego el nimero de ciclos
corresponde a 1E7 y, por lo tanto k,, = 1

El factor de temperatura k tiene en cuenta la influencia de la temperatura en la tension
admisible del material, la siguiente ecuacion es utilizada para obtener el factor en los aceros:

460 +T(°F) (3-47)
r— 620

Donde T es la temperatura pico de operacion del aceite [°F]. Para temperaturas inferiores a 160 °F
el factor es igual a 1, ademas se debe tener en cuenta que la temperatura de los engranajes no debe
superar los 121 °C.

El factor de confiabilidad k,- tabulado en la Taba 16, se basa en la probabilidad estadistica
que tiene el dispositivo de fallar.

Tabla 16.

Factor de confiabilidad k..

% de confiabilidad Kr

90 0.85
99 1.00
99.9 1.25
99.99 1.50

Nota. Adaptado de Disefio de maquinas (Norton Robert L., 2011).

Para este caso, se asume un % de confiabilidad de 99.9, luego tenemos k; = 1.25. El factor
de seguridad NS se aplica con el fin de sobredimensionar los disefios a causa de las suposiciones
hechas y prevenir la falla. En este caso se toma el valor NS = 1.5.

Finalmente se comprueba que el esfuerzo admisible sea mayor al esfuerzo obtenido en los

engranajes ogam > Ofiexion
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3.2.5. Disefio de los ejes de transmision de la caja de cambios.

A continuacion, se plantea el calculo del didmetro de cada eje, la caja de cambios esta
compuesta de 2 ejes, el eje principal (motriz) y el secundario (conducido). Cada eje se compone
de 2 engranajes y un par de rodamientos para soportar los mismos, ademas se tuvieron las
siguientes consideraciones:

e El material utilizado para fabricar los ejes es el acero AlISI 4140, templado y
revenido.

e Para la seleccion de los rodamientos se requiere el diametro del eje y las fuerzas
que deben soportar estos, como no se poseen estos datos, se asume su posicion a
fin de poder realizar los calculos.

e El sentido de giro del eje principal es antihorario.

Para cada eje se realiza un andlisis de las fuerzas presentes en el mismo teniendo en cuenta
una relacion de transmision a la vez, se calcula el didmetro minimo para cada relacion y finalmente
se comparan, se escoge el mayor diametro requerido.

3.25.1. Eje principal. El eje principal est4 conectado al eje del motor a través de
un acople. A partir de las fuerzas obtenidas en el célculo de los engranajes se realiza el diagrama
de cuerpo libre (DCL) al eje y se obtienen las fuerzas que debe soportar.

3.25.1.1. Fuerzas en la primera relacion de transmision. Para el convenio del signo
de los ejes, se planted 1 positivo a la derecha, j positivo hacia arriba y k positivo apuntando al

lector. En la Figura 14 se plantea el DCL de la primera relacion en el eje principal.
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Figura 14.

DCL de la primera relacion, eje principal.

(b/2) +Lr

(b/2) +Lr

| E2 b
i M1
Rz —T——
2. M2 €. | Fa
RAyY RBx
Y om RBz '

RBy

Nota: En este DCL se analizan las fuerzas generadas si el vehiculo operara en la primera relacion de

transmision, luego solo se consideran fuerzas en el primer conjunto de engranajes y rodamientos.

Donde RA, es la fuerza del primer rodamiento enj, RA, la fuerza del primer rodamiento en K, RB,
la fuerza del segundo rodamiento en 1, RB,, la fuerza del segundo rodamiento en j, RB, la fuerza
del segundo rodamiento en k, a es la distancia entre engranajes, b es el ancho del engranaje, L, es
el ancho del rodamiento, A el primer rodamiento, B el segundo rodamiento, F, es la fuerza axial
del engranaje en 1, E,. es la fuerza radial del engranaje en j, U es la fuerza tangencial del engranaje
en k, M, es el momento generado al trasladar la fuerza tangencial del engranaje al eje en 1, M, es
el momento generado al trasladar la fuerza axial del engranaje al eje en k, E'1 es el engranaje de la
primera marchay E2 es el engranaje de la segunda marcha.
M; = #XF (3-48)
My = R,()) XU (k) =U-R, (-1) (3-49)

My = Ry() X Fy () = Fy - Ry (—k) (3-50)



DISENO Y OPTIMIZACION SISTEMA DE TRANSMISION DE POTENCIA VE

Una vez se ha planteado el DCL general, se obtienen las ecuaciones que lo describen con

el fin de encontrar las fuerzas en los rodamientos.

Aplicando sumatoria de fuerzas en 7 tenemos:

Zszo

Aplicando sumatoria de momentos en k respecto al punto A tenemos:

ZMZA =0

(- Gn) e
2-(3+1L,) +a

Aplicando sumatoria de momentos en j respecto al punto A tenemos:

ZMYA =0
(v-G+w)

2-(%+Lr)+a

RBZ =

Aplicando sumatoria de fuerzas en j tenemos:

(3-51)

(3-52)

(3-53)

(3-54)

(3-55)

(3-56)

(3-57)

(3-58)

(3-59)

(3-60)



DISENO Y OPTIMIZACION SISTEMA DE TRANSMISION DE POTENCIA VE

3.25.1.2.

Diagramas de cortante y momentos para la primera relacion. Una vez se

han obtenido las fuerzas presentes en el eje, se grafican en la Figura 15 y 16 los diagramas de

cortante (eje XY) y momento (eje Z) respectivamente. con el fin de visualizar los puntos mas

cargados. Ademas, permite verificar los calculos al comprobar si el diagrama llega a 0 en el Gltimo

punto.

ZVzO

Las ecuaciones planteadas para obtener el diagrama cortante en XY son:
Vag1 = RA,
Veip = Vap1 — B
Verificacionyy = Vg5 + RB, => 0
Figura 15.

Diagrama cortante XY de la primera relacion.

RA
A Y JE1 B

RBy

Las ecuaciones planteadas para obtener el diagrama de momentos en Z son:

b
Myg1 = Vygr - (E + Lr)

Mg1amax = Map1 + Fy - Rp

b
VerificaCionMZ = MElA max + VElB * ((E + LT) + a> =>0

(3-61)

(3-62)
(3-63)

(3-64)

(3-65)

(3-66)

(3-67)
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Figura 16.

Diagrama momentos Z de la primera relacion.

El

Las ecuaciones planteadas para obtener el diagrama cortante en XZ son:

VAEl = RAZ (3‘68)
Veig = Vapr — U (3-69)
Verificacion; = Vg1p + RB; => 0 (3-70)

Se grafican en la Figura 17 y 18 los diagramas de cortante (eje XZ) y momento (eje
Y) respectivamente, por Gltimo, en la Figura 19 se presenta el diagrama momento torsor
de la primera relacion.
Figura 17.

Diagrama cortante XZ de la primera relacion.

A RAz E1l B

RBz

Las ecuaciones planteadas para obtener el diagrama de momentos en Y son:

b 3-71
Mg = Vg1 - (E + Lr) ( )

b (3-72)
VeTificaCionMZ = MAEl + VElB . (E + LT) +al|=> 0
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Figura 18.

Diagrama momentos en Y de la primera relacion.

A El

Sabiendo que se transmite el torque generado por el motor al eje principal, se tiene que la

ecuacion para obtener el diagrama de momento torsor es:

Ty = —T (3-73)
TOEl = TO + U . Rp (3‘74)
TElB = O (3‘75)

Figura 19.
Diagrama momento torsor de la primera relacion.
A B
,
A continuacion, se presentan las magnitudes del momento obtenidos en el punto méas
cargado. La magnitud de los momentos al extremo debido a que esta es 0, por otro lado,

dependiendo del disefio del eje, se deben analizar los momentos méas cargados para cada seccién

de este.
IMg1| = VMgiamaxz + Mag1y (3-76)
Totpax = —U R, (3-77)
3.2.5.1.3. Fuerzas en la segunda relacion de transmision. Para el andlisis de las

fuerzas se utilizd la misma convencion de signos planteada para la primera relacion. En la Figura
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20 se muestra el DCL y se analizan las fuerzas generadas si el vehiculo operara en la segunda
relacion de transmision, luego solo se consideran fuerzas en el segundo conjunto de engranajes y
rodamientos.

Figura 20.

DCL de la segunda relacion, eje principal.

(b/2) +Lr

(b/2) +Lr

De manera anéloga a la primera relacion planteamos las ecuaciones. Aplicando sumatoria
de fuerzas en 1 tenemos:
RB, =F, (3-78)

Aplicando sumatoria de momentos en k respecto al punto A tenemos:

-G a)+Eahy) @79
2-(7+Lr)+a

Aplicando sumatoria de momentos en j respecto al punto A tenemos:
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<U . (g L+ a)) (3-80)
e = 2-(%+Lr)+a
Aplicando sumatoria de fuerzas en j tenemos:
RAy = F, — RB, (3-81)
RA,=U —RB, (3-82)
3.25.1.4. Diagramas de cortante y momentos para la segunda relacion. De manera

analoga a la primera relacién se plantean las ecuaciones y posteriormente se grafican en la Figura

21, 22 y 23 los diagramas de cortante, diagramas de momento y momento torsor.
Las ecuaciones planteadas para obtener el diagrama cortante en XY son:
Vagz = RA,,
Veap = Vagz — B
Verificacionyy = Vg,p + RB, => 0
Figura 21.

Diagrama cortante XY de la segunda relacion.

A | RAY 2B

RBy

Las ecuaciones planteadas para obtener el diagrama de momentos en Z son:

b
Mygs = Vags - (E + L, + a)

Mgza max = Mag2 + F4 Ry

b
VerificaCionMZ == MEZA max + VEZB * (E + Lr) => 0

(3-83)
(3-84)

(3-85)

(3-86)

(3-87)

(3-88)
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Figura 22.

Diagrama momentos Z de la segunda relacion.

A E2

Las ecuaciones planteadas para obtener el diagrama cortante en XZ son:
Vagz = RAz
Ve2p = Vagpz — U
Verificacion; = Vg5 + RB; => 0
Figura 23.

Diagrama cortante XZ de la segunda relacion.

RAZz E2 B
A RBz

Las ecuaciones planteadas para obtener el diagrama de momentos en Y son:

b
Mygz = Vags - (E + L, + a)

b
VerificaCionMZ = MAEZ + VEZB . (E + LT‘) =>0

71

(3-89)
(3-90)

(3-91)

(3-92)

(3-93)
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Se grafican en la Figura 24 el diagrama momento (eje Y), por ultimo, en la Figura 25 se
presenta el diagrama momentos torsor de la segunda relacion.
Figura 24.

Diagrama momentos en Y de la segunda relacion.

A E2 B

Sabiendo que se transmite el torque generado por el motor al eje principal, tenemos que la

ecuacion para obtener el diagrama de momento torsor es:

T, =—T (3-94)
TOEZ = TO + U = Rp (3‘95)
Tgp=0 (3-96)

Figura 25.

Diagrama momentos de torsion de la segunda relacion.

A continuacion, se presentan las magnitudes del momento obtenidos en el punto mas
cargado. La magnitud de los momentos al extremo debido a que esta es 0, por otro lado,
dependiendo del disefio del eje, se deben analizar los momentos mas cargados para cada seccion

de este.

|Mg,| = \/MEZA maxz T Mag2 y (3-97)

Totmax = —U R,
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3.2.5.2. Eje secundario. El eje principal transmite el movimiento al eje secundario
a través de los engranajes y este a su vez esta conectado al diferencial. A partir de las fuerzas
obtenidas en el calculo de los engranajes se realiza el diagrama de cuerpo libre (DCL) al eje y se
obtienen las fuerzas que debe soportar.

3.25.2.1. Fuerzas en la primera relacion de transmision. A partir de la misma
notacion usada para el primer eje tenemos en la Figura 26 el DCL de la primera relacion en el eje
secundario:

Figura 26.

DCL de la primera relacion, eje secundario.

(b/2) +Lr

(b/2) +Lr

RBz

M4G
Ud

RBy
Nota: En este DCL se analizan las fuerzas generadas si el vehiculo operara en la primera relacion de

transmision, luego solo se consideran fuerzas en el primer conjunto de engranajes y rodamientos.

My = Ry(-DXU (k) =U-R, (- (3-98)

MZ = Rp(_j) XFa (_T) = Fa ' Rp (_k) (3'99)
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M; = R,()) XUy (k) = F, - R, (—1) (3-100)
My = R,()) XxFy () =F, - R, (—k) (3-101)
Donde, RA, es la fuerza del primer rodamiento en T, RA,, es la fuerza del primer rodamiento en j,
RA, es la fuerza del primer rodamiento en k, RB,, es la fuerza del segundo rodamiento enj, RB, es
la fuerza del segundo rodamiento en k, a es la distancia entre engranajes, b es el ancho del
engranaje, C es la distancia entre engranaje y diferencial, L,. es el ancho del rodamiento, A primer
rodamiento, B segundo rodamiento, D diferencial, F, es la fuerza axial del engranaje en 1, F,, €S
la fuerza axial del diferencial, F. es la fuerza radial del engranaje en j, F,,- es la fuerza radial del
diferencial, U es la fuerza tangencial del engranaje en k, Ud es la fuerza tangencial del diferencial,
M, es el momento generado al trasladar la fuerza tangencial del engranaje al eje en 1, M, es el
momento generado al trasladar la fuerza axial del engranaje al eje en k, E1 es el engranaje de la

primera marcha y E2 es el engranaje de la segunda marcha.
Una vez se ha planteado el DCL general, se obtienen las ecuaciones que lo describen con

el fin de encontrar las fuerzas en los rodamientos.

Aplicando sumatoria de fuerzas en 7 tenemos:

RA, = E, — Fyy (3-102)

Aplicando sumatoria de momentos en k respecto al punto A tenemos:

RB :(Fr'(§+Lr>—Fa-Rp—Frd*(g+Lr+a+c)—Fad-Rd)

g 2-(%+LT)+a+c

Aplicando sumatoria de momentos en j respecto al punto A tenemos:

(U ' (g + Lr) —Uqg - (g +L +a+ c)) (3-104)

2~(g+Lr)+a+c

RBZ ==

(3-103)
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Aplicando sumatoria de fuerzas en j tenemos:
RAy = F, — Fry — RB, (3-105)
Aplicando sumatoria de fuerzas en k tenemos:
RA,=U—-U,; —RB, (3-106)
3.25.2.2. Diagramas de cortante y momentos para la primera relacion. Siguiendo
el mismo proceso utilizado para el eje principal tenemos Figura 27 el diagrama cortante XY de la
primera relacion, eje secundario y Figura 28. Diagrama momentos Z de la primera relacion, eje
secundario.

Las ecuaciones planteadas para obtener el diagrama cortante en XY son:

Vapr = —RA,, (3-107)

Veip = Vapr + B (3-108)

Vop = Vaep — Fra (3-109)
Verificacionyy = Vpg — RB, => 0 (3-110)

Figura 27.

Diagrama cortante XY de la primera relacion, eje secundario.

Las ecuaciones planteadas para obtener el diagrama de momentos en Z son:

b (3-111)

Mags = Vags - (34 L) + Fo - Ry
Mgip = Mpg1 + Vgip - (@ +¢) + Faq - Ry (3-112)
(3-113)

b
VeT'ificaCionMZ = MElD + VDB . (E + Lr) =>0
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Figura 28.

Diagrama momentos Z de la primera relacion, eje secundario.

A El D B

Las ecuaciones planteadas para obtener el diagrama cortante en XZ son:

Vapr = —RAz (3-114)

Veip = Vag1 +U (3-115)

Vpp = Vap1 — Ug (3-116)
Verificacion; = Vg1 — RB; => 0 (3-117)

Continuando con el desarrollo en la Figura 29 se presenta el diagrama cortante XZ de la
primera relacion eje secundario, en la Figura 30 Diagrama momentos en Y de la primera relacion
eje secundario y por altimo en Figura 31 momentos de torsién de la primera relacion, eje
secundario.

Figura 29.

Diagrama cortante XZ de la primera relacion, eje secundario.

A El
Las ecuaciones planteadas para obtener el diagrama de momentos en Y son:

b (3-118)
Myg1 = Vg1 - (E + Lr)
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Mgip = Mpg; + Vgip - (@ + ) (3-119)

b 3-120
VerificaCionMZ = MElD + VDB : (E + LT') => 0 ( )

Figura 30.

Diagrama momentos en Y de la primera relacion, eje secundario.

A B

Sabiendo que se transmite el torque generado por el motor al eje principal, tenemos que la

ecuacion para obtener el diagrama de momento torsor es:

TAEl = O (3'121)
TElD = U . Rp (3'122)
TDB == O (3'123)

Figura 31.

Diagrama momentos de torsién de la primera relacion, eje secundario.

A continuacion, se presentan las magnitudes del momento obtenidos en el punto méas
cargado. La magnitud de los momentos al extremo debido a que esta es 0, por otro lado,
dependiendo del disefio del eje, se deben analizar los momentos mas cargados para cada seccion

de este.

|Mg,| = \/MAElz + Mpg1y (3-124)

Totyax =U-R (3-125)

p



DISENO Y OPTIMIZACION SISTEMA DE TRANSMISION DE POTENCIA VE 78

3.25.2.3. Fuerzas en la segunda relacion de transmision. Para el analisis de las
fuerzas en la Figura 32 se realiz6 el DCL de la segunda relacion en el eje secundario y se utilizo
la misma convencion de signos planteada para la primera relacion.

Figura 32.

DCL de la segunda relacion, eje secundario.

(b/2) +Lr

(b/2) +Lr

RBz  RBy

Nota: En este DCL se analizan las fuerzas generadas si el vehiculo operara en la segunda relacion de

transmision, luego solo se consideran fuerzas en el segundo conjunto de engranajes y rodamientos.

De manera anéloga a la primera relacion planteamos las ecuaciones. Aplicando sumatoria
de fuerzas en 1 tenemos:
RB, = F, — Fy4 (3-126)

Aplicando sumatoria de momentos en k respecto al punto A tenemos:

RByz(Fr-(g+Lr+a)—Fa~RZ—Frd'(§+Lr+a+c)—Fad.Rd) (3-127)
2'(§+Lr)+a+c

Aplicando sumatoria de momentos en j respecto al punto A tenemos:
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(U.(§+Lr+a)—ud.(§+Lr+a+c)> (3-128)
= 2-(%+Lr)+a+c
Aplicando sumatoria de fuerzas en j tenemos:
RAy = F, — Fry — RB, (3-129)
Aplicando sumatoria de fuerzas en k tenemos:
RA,=U-U,; —RB, (3-130)
3.2.5.2.4. Diagramas de cortante y momentos para la segunda relacion. De manera

analoga a la primera relacion se plantean las ecuaciones y posteriormente se grafican en las Figuras
33 y 35 los diagramas de cortante en el eje XY y XZ, en las Figuras 34 y 36 los diagramas de
momento Z y Y finalmente en la Figura 37 el diagrama de momento torsor.

Las ecuaciones planteadas para obtener el diagrama cortante en XY son:

Vigr = —RA, (3-131)

Veip = Vapr + F (3-132)

Vpg = Vagp — Fra (3-133)
Verificacionyy = Vpp — RB, => 0 (3-134)

Figura 33.

Diagrama cortante XY de la segunda relacion, eje secundario.

Las ecuaciones planteadas para obtener el diagrama de momentos en Z son:

b 3-135
MAE1=VAE1'(§+LT+a>+Fa'Rp ( )
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Mg1p = Mygy + Vgip - (€) + Faq - Ry (3-136)

b 3-137
VeTificaCiOTLMZ = MElD + VDB : (E + LT) => 0 ( )

Figura 34.

Diagrama momentos Z de la segunda relacion, eje secundario.

A E2 D B

Las ecuaciones planteadas para obtener el diagrama cortante en XZ son:

VAEl = _RAy (3'138)

Veip = Vapr + E (3-139)

Vbog = Vagp — Fra (3'140)
Verificacionyy = Vpg — RB, => 0 (3-141)

Figura 35.

Diagrama cortante XZ de la segunda relacion, eje secundario.

A E2
Las ecuaciones planteadas para obtener el diagrama de momentos en Y son:

b (3-142)
Mpgr = Vagy - (E + L+ a>
Mg1p = Mpg1 + Vigp - (€) (3-143)
Ficaci b (3-144)
Verificaciony; = Mg1p + Vpp - (E + LT> =>0
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Figura 36.

Diagrama momentos en Y de la segunda relacion, eje secundario.

A

Sabiendo que se transmite el torque generado por el motor al eje principal, tenemos que la
ecuacion para obtener el diagrama de momento torsor es:
Tags =0 (3-145)
Tgp =U-R, (3-146)
Figura 37.

Diagrama momentos de torsion de la segunda relacion, eje secundario.

>

A continuacion, se presentan las magnitudes del momento obtenido en el punto mas
cargado. La magnitud de los momentos al extremo debido a que esta es 0, por otro lado,
dependiendo del disefio del eje, se deben analizar los momentos mas cargados para cada seccion

de este.

| Mg, | = \/MAEZ 2zt Mygoy (3-147)

Totmax = U - Ry
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3.2.5.3. Diametros de los ejes. Una vez se han obtenido las fuerzas y diagramas
para cada eje, se procede a calcular el diametro requerido para cada uno.

Para cada eje se obtendran los didmetros minimos para la primera y segunda marcha, luego
se comparan y se escoge el diametro mayor entre ambos, finalmente se normaliza el diametro
obtenido.

Segun el libro Disefio de maquinas de Norton, R. L. (2011), el diametro minimo en los ejes

esta dado por la ecuacion 3-148:

(3-148)

3 3
*132-NS /\/(kf ) Ma)z + Z(kfs : Ta)z \/(kfm ’ Mm)z + Z(kfsm : Tm)z\
T St ¥ S

Donde, ks es el factor de concentracion de esfuerzos de fatiga por flexion en componente
alternante, kg es el factor de concentracion de esfuerzos de fatiga por torsion en componente
alternante, kg, es el factor de concentracion de esfuerzos de fatiga por flexion en componente
media, k¢, es el factor de concentracion de esfuerzos de fatiga por torsion en componente media,
M, es el momento alternante, T, es el torque alternante, M,,, es el momento medio, T,, es el torque
medio, NS es el factor de seguridad, S, es la resistencia a la fatiga corregida y S,,; es la resistencia
ultima a la tension.

Con el fin de simplificar el célculo se realizan las siguientes consideraciones:

e Se despreciara la fuerza axial presente en el eje.

e Si bien las fuerzas presentes en el vehiculo pueden variar dependiendo de las

condiciones del camino y conduccion requeridas, se supondra que el torque es

constante, luego el torque alternativo es 0.
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e Debido a que el vehiculo contarad con un inversor de giro para la marcha atras, la

carga en el eje serd reversible, luego el momento medio es 0.

(3-149)

3
\/Z (kfsm ’ Tm)z
+
Sut

d_3 32-NS [ ky- M,

T Se

Los factores de concentracion de esfuerzos de torsion y fatiga estan dados por la misma
ecuacion, el valor obtenido depende de la geometria del punto a analizar y la carga; luego, se
obtienen a partir de la siguiente ecuacion:

Rempem =1+ q - (K —1) (3-150)
Donde, k; es el factor de geometria y g es la sensibilidad a la muesca. El factor de geometria se
puede obtener a partir de la Figura 38.

Figura 38.

Diagrama del factor de concentracion del esfuerzo geométrico.

1 1
Vo i ; ] )
2.8 Y]
| ]
26 T T 4
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24 4
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22 D/d A b
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1.6 et 1.20
\ \\\ o 1.09
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r/d

Nota. Adaptado de Disefio de maquinas (Norton Robert L 2011).
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Donde r representa el radio de la muesca, en un célculo inicial, no se poseen los diametros
del eje, luego es un proceso iterativo, todos los radios en el eje van a ser de 2 mm, esto con el fin
de aliviar las concentraciones de esfuerzos en el mismo, ademas, como primera iteracion se va a
asumir un k, = 2, una vez se haya obtenido el valor del diametro, se repite el calculo y se obtiene
el factor correspondiente.

El factor de sensibilidad a la muesca varia en funcion del radio de la muesca y el tipo de
material, ademas, segun el tipo de carga sus valores aumentan. A continuacion, en la Figura 39 se
presenta el diagrama para los aceros:

Figura 39.

Diagrama del factor de sensibilidad a la muesca.

Factores de sensibilidad a la muesca para aceros S, kpsi (MPa)
Sy si (]
(mm)— 0 05 10 15 20 25 30 35 40 45 S50 200 1319
10 160 1103
i ; ; 140 965
e T . ; : sl 120 827
09 b e — 1% 689
| T ——
,___.-—'—'_'______..-.-—-—"—"_"'_-_ _-—-—""_-______________"___
03 ﬁﬁ e e NrE
; R\ 483
il I RPN 4
., T e ey Na
;y// s e e ; : : 50 345
06 HEAZ) ,.f/f;’ ; ; ;
el 0.5 ///A ' ' ' : Nota:
W ! ; : : En carga por torsion,
04 g : : SE USd UNa curva
0.3 L L - . - . ; con una Sy, que es
- ! - o o T T e o e | e B R S R 20 kpsi mayor
0.2 ' : : que la del
i ; i material
0.1 : : : o — seleccionado

0
0 002 004 006 008 010 012 014 06 0.18 0.20

(in)

radio de la muesca, r

Nota. Adaptado de Disefio de maquinas (Norton Robert L 2011).

El material del eje es el AISI 4140 cuya resistencia es:
Sut = 88 [ksi]
Con el radio de la muesca y la resistencia del material se obtienen los valores de g

correspondientes:
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qfm = 0.78

qsfm = 0.8
La resistencia a la fatiga se determina a partir de la siguiente ecuacion:
Se = Cearga * Ctamaio * Csup * Ctemp * Ceony * Se (3-151)
Donde  Cigmaio: factor de correccion de tamafio, C,,,: factor de correccion por acabado
superficial, Ccqrgq: factor de correccion por carga aplicada, Ci.nyp: factor de correccion por
temperatura, C.on: factor de correccion de confiabilidad y S: resistencia a la fatiga corregida.
Sy =0.5%S,, Syt < 200 [kpsi] (3-152)
El factor de correccion de carga se aplica debido a que los estudios de resistencia a la fatiga
se hicieron a partir de pruebas de flexion giratoria, luego segun la carga tenemos:
Flexion: Cearga =1
(3-153)
Axial: Cearga = 0.7
Debido a que se va a despreciar la carga axial, se toma el valor correspondiente a flexion.

El factor de correccion debido a efectos del tamafio se aplica debido a que, durante las pruebas, las

vigas poseian diametros que rondaban 0.3 pulgadas o menos, luego para diametros diferentes

tenemos:
d < 0.3in (8 mm): Ceamaio = 1
0.3in < d <10 in: Cramano = 0.869 - d—0097 (3-154)
8mm < d < 250 mm: Ceamaiio = 1.189 - d=0-097

El factor de correccion superficial ilustrado en la Figura 40 hace referencia a las
irregularidades que se puedan presentar en la superficie del elemento, ya que, para reducir costos,

el acabado superficial no suele ser de alto grado.
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Figura 40.

Factor de correccion superficial Cgyp,.
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Nota. Adaptado de Disefio de maquinas (Norton Robert L 2011)

En este caso tenemos que al eje se le aplicd un mecanizado, luego teniendo en cuenta la
resistencia a la tensién del material tenemos que el factor es:
Csup = 0.77
El factor de correccion de temperatura se aplica debido a que las pruebas se realizan a
temperatura ambiente y las propiedades de los materiales varian dependiendo de la temperatura a

la que se encuentren sometidos, teniendo en cuenta esto, tenemos:

T < 450 °C (840 °F): Cremp = 1
450°C < T < 550 °C: Cremp = 1 — 0.0058(T — 450) (3-155)
840 °F < T < 1020 °F: Cremp = 1 — 0.0032(T — 840)

Las temperaturas en la caja de cambios son relativamente bajas, luego:

Ctemp =1
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El factor de correccién de confiabilidad Tabla 17, es similar al presentado en los
engranajes, teniendo en cuenta una desviacion estandar del 8%.
Tabla 17.

Factor de correccion de confiabilidad Ce,y .

% de

confiabilidad Ceonf
50 1.000
50 0.857
95 0.868
99 0.814
99.9 0.753
99.99 0.702
99.999 0.659
99.9999 0.620

Nota. Adaptado de Disefio de maquinas (Norton Robert L 2011

Se asume un % de confiabilidad del 95% luego C.,,r = 0.868. Una vez obtenidos los
factores de concentracidn y correccion, se reemplazan para obtener el valor del diametro para cada

eje.
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4. Optimizacion

Toda optimizacion parte de la premisa de querer mejorar una caracteristica especifica
representada en un modelo. Para el caso del vehiculo eléctrico y en base a los objetivos del
proyecto se plante6 inicialmente optimizar el peso del conjunto, ademas, entregar todo el torque
posible durante su funcionamiento.

Se convierte en una tarea complicada obtener las especificaciones optimas de desempefio
para el tren motriz del biplaza eléctrico de manera directa solo asumiendo valores para las
relaciones de transmision, modulos de los engranajes, diametros, entre otros. Una alternativa
viable consiste en utilizar métodos numeéricos iterativos parametrizando determinadas variables
hasta encontrar una configuracion optima.

Por otro lado, durante el desarrollo de este trabajo se planteara una optimizacion en
conjunto con GA’s (Genetic Algorithms), un modelo de lazo cerrado para alcanzar las
especificaciones mas adecuadas para la caja de 2 cambios del sistema de transmision de potencia

como se muestra graficamente mediante un diagrama de flujo en la Figura 41.
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Figura 41.

Flujograma del algoritmo genético como estrategia de optimizacion

Seleccionar limites de las

relaciones de transmision Definir Variabes y condiciones de frontera
y caracteristicas de los
motores
Seleccionar Poblacion

Optimizacion "Gamultiobj"

Evaluar el modelo del peso
y torque de la transmisién

Definir nuevas relaciones
de transmision.

Comparar valor con el objetivo

¢ Terminacion? /

El modelo del VE de dos velocidades se evalua para obtener los resultados para la funcion

objetivo y las funciones de restriccion, este proceso iterativo continta hasta que los valores

objetivos se alcanzan. Un rango de posibles soluciones se obtendra como resultado del algoritmo

que seran presentados posteriormente en un frente de Pareto y estos resultados seran analizados

para determinar su seleccion.

4.1.  Algoritmo

A continuacidn, se detalla la estructura y funciones principales implementadas en Matlab

para el desarrollo del proyecto.
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e Para el algoritmo se plantearon 5 archivos en total, 3 correspondientes al codigo
necesario para el desarrollo del proyecto (Script) y 2 que contienen informacion
especifica (Data).

El codigo en detalle se especifica en los apéndices G al K.

4.1.1. Archivo General.

Este archivo contiene los parametros generales correspondientes a las caracteristicas del
vehiculo y su rendimiento esperado, adicionalmente se implementa la funcion Global. La funcién
permite el cargue y uso de variables entre diferentes archivos, lo que permite no tener que reescribir
o calcular el valor de un dato ya obtenido en otro archivo, su estructura es la siguiente.

Global P, P, P3P, ...P;
Donde P; representa las variables a implementar y/o cargar en otros archivos. Cabe resaltar que la
funcidon debe estar en cada archivo en el que se requieran las variables. Posterior a esto se realiza
el llamado al archivo “Motores” (tipo Data), en este se detalla la informacion de los motores
expuestos en el capitulo 3.2.2.

Una vez se han definido los parametros y se obtienen los datos del motor, se procede a
realizar los célculos:

1. Caélculo de las resistencias y potencia necesaria en el vehiculo.

2. Célculo de los intervalos de las relaciones de transmision.

3. Optimizacién y frente de Pareto

4. Calculo de componentes.

5. Funciones base.

Los items 1, 2, 4 y 5 corresponden a las ecuaciones descritas en el capitulo 4.2.
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4.1.2. GamultiObj.

Es un algoritmo genético elitista (variante del NSGA-I1), que favorece la poblacion més
apta, garantizando su participacion en el proceso evolutivo sin recombinarse ni mutarse al pasar a
las siguientes generaciones (Find Pareto Front of Multiple Fitness Functions Using Genetic
Algorithm - MATLAB Gamultiobj, n.d).

El algoritmo permite obtener un frente de Pareto que brinde informacion de las posibles
soluciones del problema. Su estructura se puede obtener del centro de ayuda de Matlab y grosso
modo es la siguiente:

[x, fval, exitflag, output] (4-1)

= gamultiobj( fun,nvars, A, b, Aeq, beq, lb, up, nonlcon)

Donde x: puntos de Pareto obtenidos, fval: valores de la funcion en el frente de Pareto, exitflag:
representa la condicion por la que se detuvo la iteracion del algoritmo, output: brinda informacién
general del proceso de optimizacion, A: representa las restricciones de desigualdad lineal en forma
de matriz, b: representa las restricciones de desigualdad lineal especificadas en forma de vector,
nonlcon: corresponde a las restricciones no lineales, fun: representa las funciones objetivo a
optimizar, nvars: corresponde al nimero de variables, Aeq: representa las restricciones de
igualdad lineal en forma de matriz, beq: representa las restricciones de igualdad lineal
especificadas en forma de vector, [b: corresponde a los limites inferiores de las variables y ub:
corresponde a los limites superiores de las variables

La variable fun realiza el llamado al archivo que contiene las funciones objetivo y
nonlcon al archivo que contiene las restricciones. Una vez se han obtenido los resultados se
filtran las soluciones obtenidas con el fin de visualizar aquellas que no estén repetidas y

posteriormente se grafican.
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4.1.3. Archivo de restricciones.

Este archivo contiene como funcion principal las restricciones de igualdad y desigualdad
planteadas, posteriormente se plantean las funciones base necesarias para obtener los valores
requeridos en las restricciones. Su estructura es la siguiente:

[gineq: heq] = moo_const(x;) (4-2)
Donde gineq: restricciones de desigualdad, h,.q: restricciones de igualdad y x;: variables por
iterar.

Cabe resaltar que, en este caso, no se plantearon restricciones de igualdad, las variables a
iterar seria la primera y segunda relacidn. Por otro lado, las restricciones de desigualdad planteadas
son las siguientes:

e El esfuerzo a flexion del primer par de engranajes debe ser mayor al admisible.

e El nimero de dientes de los engranajes debe ser mayor a 12.

e El torque generado en las ruedas para cada marcha debe ser mayor al torque
necesario para mover el vehiculo.

Teniendo en cuenta esto, en total se plantearon 7 restricciones de desigualdad.

4.1.4. Archivo de funciones objetivo.

Este archivo contiene las funciones objetivo a optimizar, la estructura es similar al archivo
gue contiene las restricciones. Su estructura es la siguiente:

f = moo_functions(x;) (4-3)
Donde f representa las funciones objetivo. Primero se plantea la funcién global para obtener los
parametros necesarios, posteriormente se plantean la funcidn objetivo del peso y se realiza el

Ilamado a las funciones que brindan las pérdidas de potencia y con ellas, se obtiene el torque
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resultante. Finalmente encontramos las funciones base requeridas para obtener las funciones
objetivo.
4.2.  Variables de disefio.

En este trabajo, la intencion inicial del disefio y optimizacion es mejorar el peso de la caja
de cambios y maximizar el torque que llega a las ruedas. Para esto serd necesario partir de las
relaciones de transmisién limite presentadas en la Tabla 4.

Demas variables y metodologias de disefio seran tomadas como se plantearon en los
capitulos previos del disefio de engranajes y ejes.

4.3. Restricciones

Para cualquier vehiculo actual, el desempefio y la eficiencia son factores claves a la hora
de posicionarse en el mercado para el consumidor. Varias especificaciones fueron definidas desde
los objetivos especificos del proyecto y organizadas en la Tabla 2 como metas a cumplir para un
disefio dptimo de sistema de transmisidn de potencia, estas especificaciones seran las restricciones
que cumplir.

4.4. Determinacion de las funciones objetivo
4.4.1. Funcion peso.

La funcion objetivo del peso se planted considerando 2 elementos, el peso de los ejes y el
peso de los engranajes. Esto es debido a que son los que contribuyen en gran medida al peso de la
caja de cambios, ademas, los otros componentes se derivan en funcién de estos, luego al reducir
los ejes y los engranajes, indirectamente también se busca que los otros componentes posean un
menor tamafio.

La funcidn general es la siguiente:

P = ((Veje : peje) + (Vengranajes : pengranaje)) g (4_4)
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Donde P es el peso del sistema, V. es el volumen del eje, Vepgranajes €l volumen de los
engranajes, p,j. la densidad del eje Y pongranaje 12 densidad del engranaje.

44.1.1. Peso de los ejes. En esencia los ejes se pueden considerar como un volumen
cilindrico en rotacién, el detalle a considerar es que, dependiendo de las condiciones de los
engranajes y, por ende, el chavetero, sincronizadores, cambios de seccion, entre otros, su forma
final presenta alteraciones.

La longitud del estriado depende principalmente de la fuerza a transmitir, pero el didmetro
y su altura son constantes para las condiciones asumidas. Para el caso de las chavetas, la seleccion
de esta va ligada al eje y el momento que se transmita, teniendo en cuenta que, al implementar el
algoritmo, las variaciones de didmetro para cada iteracion seran minimas, las dimensiones de las
chavetas para cada posible solucion no seran significativas.

Teniendo en cuenta lo anterior, las variaciones en la forma debido al estriado y el chavetero
del eje se van a despreciar, luego su peso se obtiene a partir de la ecuacion del volumen de un
cilindro.

- n n (4_5)
Veje =7 Zdu'Ln +Zd2i'L2i
i i
Donde d;; es el diametro del primer eje para cada seccion, d,; el didmetro del segundo eje para
cada seccion, L,; la longitud de cada seccion del primer eje, L,; la longitud de cada seccién del

primer eje y n el nUmero de secciones en el gje.
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4.4.1.2. Peso de los engranajes. Del trabajo presentado por Rai et al. (2018), el
volumen de los elementos internos de la caja de cambios puede llegar a ser dificil de modelar,
especialmente las superficies en las hélices de los engranajes. Por tanto, se propone usar un modelo
aproximado que servira para facilitar la introduccion en el algoritmo, manteniendo fiabilidad en
los resultados:

ot ob (4-6)

Vengranajes = f(b’m' Z) - Tsz(ﬁ) &
i=1

Donde m es el modulo de los engranajes, b el ancho de diente, 8 el Angulo de la hélice y z; el
numero de dientes de cada engranaje.

Cabe resaltar que para este proyecto se considerara el mismo modulo y el mismo ancho de
cara para los engranajes de la primera y segunda relacion de marcha, ademas, como cada par de
marchas necesita de 2 engranajes (un pifién y una corona) en total suman 4, valor que se ve
reflejado como limite superior de la sumatoria en la ecuacion.

4.4.2. Funcion torque.
En cualquier tipo de transmision de potencia las fuentes de pérdida de potencia pueden ser
clasificadas en 2 grupos
e Dependientes de la carga o Pérdidas de potencia mecanica (Pm) por efecto de la
ficcion.
¢ No dependientes de la carga, pérdidas por movimiento rotacional (Ps) por efectos de
viscosidad en los fluidos

La suma de estas 2 produce las pérdidas de potencia total en el sistema (Pt). Las pérdidas

mecanicas se definen en gran medida por las pérdidas por friccion de deslizamiento y rodadura de

los engranajes bajo carga y las pérdidas por friccion de rodadura de los cojinetes, mientras que las
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pérdidas por giro son causadas por una serie de factores que incluyen la disipacion viscosa de los
cojinetes, interacciones por agitacion del aceite (chapoteo) y el efecto del viento.

Cabe resaltar que solo la determinacion de las pérdidas totales en una transmision podria
representar un calculo extenso que requiera de un estudio méas a profundidad e independiente,
ademas, de ser necesarios datos experimentales para corroborar los resultados de las simulaciones.
Por tanto, para el desarrollo de este proyecto solo se tendran en cuenta los efectos de las pérdidas
de energias producidas por efecto de la carga.

Teniendo en cuenta la norma 1SO 14179-1 y el modelo desarrollado por Zhou et al. (2014)
se procede a plantear los modelos que representaran dichos casos:

P = ¥Py +3F, (4-7)
Donde:

e P, Son las pérdidas de potencia totales
e Py Perdidas de potencia en los rodamientos

e P

» Perdidas de potencia causadas por el par de arrastre del engrane

Si se tiene en cuenta que la primera marcha es la encargada de transmitir la mayor cantidad
de torque, siendo este proporcional a la carga aplicada sobre los elementos mecénicos de la
transmision a su vez como a las perdidas por carga, en su primera relacion engranada el modelo se

representa como:

(Tm - TB(l'z) ) "Ry = Tlsta (4_8)
[Tlsta - TGMlst - TB(4‘5) - TGMZSt ' RZ ] *R3 = Tlstb (4'9)
Tlstb - TGM35t - TB(S) = Tsalida (4-10)

Donde:

e T, eseltorque del motor.

e T, el torque de arrastre causado por los rodamientos.
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e R larelacion de transmision.

e Ty €l par de arrastre causado por el engrane de un par de engranajes.

44.2.1. Perdidas por engranado de dientes. Las perdidas por el contacto entre 2
pares de engranajes son consecuentes de la friccion producida por el deslizamiento entre
superficies, el modelo presentado en lanorma ISO 14179-1 es utilizado para calcular estos torques

de arrastre producidos por el vector fuerza.

_ (- Ty-ny - cos®(Bw) (4-11)
B 9549 - M

P

Donde:

e p, Eslaperdida de potencia en el engranado del diente (kW).
e fn Coeficiente de friccion de las superficies en el engranado.

e T, Torque en el pifidn (Nm)

e n, velocidad rotacional del pifidn (rpm)

e By Angulo de la hélice.

e M Ventaja mecénica en el engranado.

_ (2-cos(ay,) - (Hs + Hy)) (4-12)

M
(H + H.:?)

La ecuacion 4-12 es funcion de las relaciones de deslizamiento donde «,, €s el angulo de
presion de funcionamiento transversal en grados, H la relacion de deslizamiento al comienzo de

la accion de aproximaciony H; es la relacion de deslizamiento al final de la accion del rebaje.

<n?2 , >°'5 , ] (4-13)
—— — COS” @, — sinay,,

w2

H, =(r+1)
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(r+1) (n,zl , >°'5 _ ] (4-14)
s = —— —Cos“ay, — sinay,
r rwl

Donde:

e 1 eslarelacion de transmision de la pareja pifion-engranaje.
e 1,, radio exterior del engranaje en mm.
e 1, eselradio de paso operativo del engranaje en mm.

e 1, es el radio exterior del pifibn en mm.

1,1 €s el radio de paso operativo del pifion mm.

Si la velocidad de la linea de paso, V, es 2 % <V < 25?"1 y la intensidad de la carga

(factor K) es 1,4L2 < K < 14%, (Fuera de estos limites, los valores de fm deben ser
mm mm

determinados experimentalmente) entonces el coeficiente de friccion del engrane, fm, se puede

expresar mediante:

Vi K9 (4-15)

f, = ——r0
m Cl'Vh

Donde:

e ves laviscosidad cinematica del aceite a la temperatura de funcionamiento del

mma2

sumidero cSt (T)

N
mm?2

e K eselfactor K (—).
e (; es una constante (3,239).
e Ves lavelocidad de linea de paso tangencial (% ).
El factor K se puede calcular:
1000 - Ty - (Z1 + Z,) (4-16)
T 2by, - (rw)? 2,
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Donde b,, es el ancho de la cara en contacto (mm).Los valores que se utilizaran para los
exponentes j, g y h son los recomendados por la norma ISO expuestos a continuacion: j =
—0,223; g = —0,40 ; h = 0,70.

4.4.22. Perdidas en Rodamientos.

Modelo para carga segun la norma 1SO 14179-1:

p _fipidn (@-17)
b 1000

Donde:

e T, eseltorque dependiente de la carga en Nm
e f; coeficiente de friccion (0,004 para rodamientos conicos)
e d,, didmetro medio del rodamiento
e p, cargadinamica sobre el rodamiento, dependera de las indicaciones del
catalogo SKF
d; +d, (4-18)

Donde d; y d,, son los diametros internos y externos del rodamiento en mm respectivamente. Por
altimo, el valor de las pérdidas de potencia puede ser calculado como:
Ti-n (4-19)

Pb =
9549
Donde P, son las pérdidas de potencia del rodamiento en kW y n velocidad angular de rodamiento

en rpm.
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5. Resultados
A continuacion, se detallan los resultados obtenidos al ejecutar el algoritmo para cada

motor. En la Figura 42 Se obtienen los diferentes frentes de Pareto resultados de la optimizacion

para cada motor.
Figura 42.

Frente de Pareto.
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Al analizar el frente de Pareto podemos ver que las curvas son similares, a mayor torque
se genera un aumento en el peso. EI motor EMRAX presenta la curva menos pronunciada, luego
el torque obtenido a partir de ganancias en el peso es el menor respecto a los otros motores, en su

lugar, el motor Danfoss es el que presenta un mayor desempefio, ya que se obtienen mayores

torques a partir de menor peso.
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Teniendo en cuenta los criterios del capitulo 3.2.2 y los resultados del frente de Pareto, se
selecciona el motor Danfoss EM-PMI1240-T180-2200 debido a que presenta buen desempefio en
ambos criterios, ademas de presentar distribuidores en Colombia, lo que facilita su adquisicion y
reduce los costos de este.

Una vez seleccionado el motor, en la Figura 43 se presenta el frente con mayor detalle
obtenido para el motor Danfoss.

Figura 43.

Frente de Pareto para el motor Danfoss.
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En la Tabla 18 se tabulan los resultados de forma individual para cada punto sobre la curva
del frente de Pareto. Al comparar los aumentos relativos entre los valores del torque, peso y
relacion de cada marcha, la solucion escogida corresponde al punto cuyo peso son 88.079 [N] y

un torque de 1592.458 [Nm].
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Tabla 18.

Conjunto soluciones.

Peso  Torque | primera | segunda
71,357 1398,099 1,312 0,74252
71,357 1398,099 1,312 0,74252
| 88,079 1592,458 1,598  0,74252
115,870 1880,520 2,022 0,74251
139,340 2099,439 2,343 0,74251
314,232 3245554 4,028 0,74238
410,148 3729,115 4,739 0,74243
549,535 4292,104 5,566 0,74242
582,229 4444113 5,790 0,74243
627,437 4629,170 6,062 0,74244
749,050 5033,297 6,656 0,74242
800,489 5196,899 6,896 0,74245
812,713 5242,474 6,963 0,74241
922,276 5582,775 7,463 0,74241
993,631 5803,470 7,788 0,74241
1052,098 5985,219 8,055 0,74239
1098,872 6103,408 8,229 0,74241
1160,433 6262,500 8,462 0,74241

Para comparar las variaciones entre puntos se analizaron los aumentos de torque respecto
al aumento del peso, para las relaciones se tuvo en cuenta el torque obtenido y el cambio de su

respectiva marcha, finalmente aquella que presentara mejor torque en relacion con el aumento de

la marcha/peso fue la escogida.

Una vez se ha seleccionado la relacién de transmision se ejecuta el cddigo una vez mas y

se obtienen los datos correspondientes al didmetro de los ejes, niUmero de dientes de los engranajes

y carga que deben soportar los rodamientos.

En la Tabla 19, 20 y 21 se presenta un resumen de las caracteristicas geométricas de los

engranajes obtenidos.

102
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Tabla 19.

Datos engranajes A-B (primera relacion)

Datos Calculo engranajes A-B primera relacion de transmision

Variable Simbolo Pifidén A Corona B
Namero de dientes Z 16 26
Maddulo m 3,5
Angulo de hélice beta 23
Angulo de presion alpha 20
Ancho b 42
Paso del diente p 11,00
Radio primitivo R prim 30,42 49,43
Addendum hc 3,5
Deddendum hf 4,375
Holgura i 0,875
Altura del diente h 7,875
Espesor S 5,50
Radio cabeza Rc 33,92 52,93
Radio fondo Rf 26,04 45,05

Radio base Rb 28,58 46,45

103



DISENO Y OPTIMIZACION SISTEMA DE TRANSMISION DE POTENCIAVE 104

Tabla 20.

Datos engranajes C-D (segunda relacion)

Datos Calculo engranajes C-D segunda relacion de

transmision

Variable Simbolo  Pifibn C Corona D
Numero de dientes Z 24 18
Maodulo m 3,5
Angulo de hélice beta 23
Angulo de presion alpha 20
Ancho b 42
Paso del diente p 11,00
Radio primitivo R prim 45,63 34,22
Addendum hc 3,5
Deddendum hf 4,375
Holgura J 0,875
Altura del diente h 7,875
Espesor S 5,50
Radio cabeza Rc 49,13 37,72
Radio fondo Rf 41,25 29,85

Radio base Rb 42 88 32,16
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Tabla 21.

Datos engranajes E-F (diferencial).

Datos Calculo engranajes E-F relacion de transmision diferencial

Variable Simbolo Pifidn E Corona F
Numero de dientes Z 25 95
Maddulo m 3,5
Angulo de hélice beta 23
Angulo de presidn alpha 20
Ancho b 42
Paso del diente p 11,95
Radio primitivo R prim 47,53 180,60
Addendum hc 3,5
Deddendum hf 4,375
Holgura j 0,875
Altura del diente h 7,875
Espesor S 5,50
Radio cabeza Rc 51,03 184,11
Radio fondo Rf 43,15 176,23
Radio base Rb 44,66 169,72

En la Figura 44 se presenta el modelo del sistema de transmision sin bastidor, en la Figura
45 se presenta los Sub-ensamblajes del sistema de transmisién donde se detalla cada uno, en las
Figuras 46, 47 y 48 se presenta graficamente los Modelos del sistema de transmision Sub-
ensamblaje eje conductor, Sub-ensamblaje eje conducido y Sub-ensamblaje conjunto diferencial
con cada uno de sus componentes especificados en la descripcion. Para mas informacion referirse

a los planos en detalle se suministran en el Apéndice D. Planos del sistema de transmision.
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Figura 44.

Modelo sistema de transmisién
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Figura 45.

Sub-ensamblajes del sistema de transmision

Nota. Sub-ensamblajes de la transmisidn de engranajes (2 relaciones). Donde 1. Sub-ensamblaje del

bastidor, 2. Sub-ensamblaje del eje conductor, 3. Sub-ensamblaje de eje conducido y 4. Sub-ensamblaje diferencial.

Figura 46.

Sub-ensamblaje eje conductor.

Nota. Sub-ensamblaje eje conductor. Donde 1. Eje conductor, 2. pifion, 3. Corona de eje conducido y 4.

SKF 62207-2RS1y 5. SKF NKI 35/20 TN
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Figura 47.

Sub-ensamblaje eje conducido.

Nota. Sub-ensamblaje eje conducido. Donde 1. Eje conducido, 2. horquilla, 3. Deslizador 4. Selector
cambios, 5. Pifién, 6. pifidn 2, 7. Cubo sincronizador, 8. Corona, 9. Rodamiento, 10. Anillo retenedor B27.8M, 11.

Buje 1, 12. Buje 2, 13. Bronce, 14. SKF 6305, 15. SKF NKI 25/20 TN y 16. Collarin sincronizador.
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Figura 48.

Sub-ensamblaje conjunto diferencial.

Nota. Sub-ensamblaje del conjunto diferencial. Donde 1. Corona diferencial, 2. Perno M10x1.5.x60, 3. SKF

30208, 4. Tuerca hexagonal M10x1.5 y 5. Diferencial Quaife QDF15U.

El peso del motor seleccionado es de 85 [kg], los rodamientos, ejes, sincronizador,

engranajes y demas elementos de rendimiento pesan alrededor de 49 [kg] aproximadamente.



DISENO Y OPTIMIZACION SISTEMA DE TRANSMISION DE POTENCIAVE 110

6. Analisis técnico y de viabilidad

A continuacién, en la Tabla 22 se detalla el presupuesto planteado para el desarrollo del
proyecto comprendiendo los costos de insumos y manufactura cuyo tema abarca los costos
necesarios para el mecanizado del bloque, bujes, engranajes y ejes, ademéas del costo de
componentes seleccionados de catalogo como el diferencial, rodamientos, motor y elementos de
sujecion. Luego, este apartado se tendra en cuenta para el analisis de viabilidad.

Cabe destacar que elementos como el sistema de control de marcha atrds, cambio de
marcha y las baterias no se tuvieron en cuenta durante la elaboracion de este proyecto, luego el

costo real del sistema de transmision puede ser mayor al planteado.
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Tabla 22.

Presupuesto para el desarrollo del proyecto.
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# Descripcion Unidad | Cant. Valor Unitario Valor total

5.1 | Duraluminio Blogue 2 S 3.620.000,00 | S 7.240.000,00

5.2 | Acero SAE 8620 Bloque 1 S 284.000,00 | S 284.000,00

5.3 | Acero SAE 4140 Barras 2 S 120.000,00 | S 240.000,00

5.4 | Acero SAE 1020 Barras 2 S 45.000,00 | $ 90.000,00

5.5 |Bronce Bloque 1 S 20.000,00 | S 20.000,00

5.6 | Rodamiento 62207-2RS1 Unidad 2 S 200.000,00 | S 400.000,00

5.7 |Rodamiento NKI 35/20 TN Unidad 2 S 160.000,00 | $ 320.000,00

5.8 | Rodamiento 6305 Unidad 2 S 15.000,00 S 30.000,00

5.9 | Rodamiento NKI 25/20 TN Unidad 2 S 160.000,00 | $ 320.000,00

5.10 | Rodamiento HK 4012 Unidad 2 S 80.000,00 | S 160.000,00

5.11 | Pasadores/pines Unidad 10 S 1.500,00 | S 15.000,00

5.12 | Diferencial QUAIFE QDF15U Unidad 1 S 4.500.000,00 S 4.500.000,00

5.13 | Lubricante SAE 80W90 Litro 4 S 30.000,00 | S 120.000,00

5.14 | 7atamiento térmico de Servico | 1 | $  900.000,00 | $§  900.000,00
engranajes

5.15 | Tratamiento térmico ejes Servicio 2 S 400.000,00 | $ 800.000,00
Costos de mecanizado (CNC,

5.16 | torno, fresadora, rectificacidn, Hora 24 S 560.000,00 | $ 13.440.000,00
taladrado...etc.)

5.17 | Elementos de sujecion Conjunto | 1 | $ 200.000,00 | $ 200.000,00
(soldadura, pernos, remaches)

5.18 | Motor Unidad 1 S 15.000.000,00 S 15.000.000,00

10% Imprevistos S 4.407.900,00
Total S 48.486.900,00

6.1.

Andlisis de viabilidad

Para el analisis de viabilidad se tendran en cuenta 2 aspectos, su viabilidad financiera y

técnica.
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6.1.1. Viabilidad financiera

Las condiciones para las que se disefio el sistema de transmision corresponden a parametros
usuales de un vehiculo urbano destinado al transporte casual, luego se comparara la inversion
requerida con sistemas de transmision de vehiculos disefiados para ese proposito.

Uno de los modelos actuales en Colombia que ha ganado popularidad es el Renault Twizy
E-Tech 100% eléctrico, con transmision de 1 cambio con reductora, motor de 13 kW, peso total
de 685 kg, torque maximo de 57 Nm y velocidad maxima de 80 km/h (TWIZY | Ficha Técnica).
El vehiculo posee un precio de $ 57.900.000.

Otro coche que ha ganado fama debido a su reducido coste es el Chang Li CL-JP, vehiculo
cuya velocidad maxima es de 30 km/h, motor con 1.5 Hp, con cambios automaticos cuyo precio
oscila los $ 18.000.000 incluyendo impuestos de importacion y demas tramites legales de acuerdo
con el periodico El Pais (¢El Carro Mas Barato Del Mundo? La Verdad Sobre El Carro Eléctrico
Que Se Consigue En Colombia, 2023).

Hay otros modelos que estan circulando, pero no seran tenidos en cuenta debido a que su
precio y especificaciones son elevados y difieren mucho en comparacion con vehiculos de la
misma categoria (esto debido a la tecnologia que incluyen, sus sistemas de seguridad, confort y
equipamiento). Debido a la complejidad de determinar el costo del sistema de transmision de cada
modelo, se asumira que el costo del sistema de transmision planteado corresponde al 60% del costo
total del vehiculo, esto, teniendo en cuenta que el sistema de transmision posee gran cantidad de
componentes costosos a comparacion del resto de sistemas.

Finalmente, el costo total asumido es de $ 80.811.500 aproximadamente, valor mayor al
del Renault Twizy. Al comparar las especificaciones tenemos que el Renault posee un menor

torque y peso (de acuerdo con los requerimientos planteados) en comparacién al sistema obtenido.
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Teniendo en cuenta el mantenimiento y cambio de partes por desgaste que podria requerir
el sistema de transmision a largo plazo de ambos vehiculos, el Twizy debido a que es un vehiculo
que cuenta con el respaldo de una marca comercial y un parque motor industrializado posee
ventajas respecto al sistema planteado. Luego, el sistema de transmision obtenido a pesar de poseer
un rendimiento competitivo no es viable financieramente su fabricacion.

6.1.2. Viabilidad técnica

El presente analisis tiene como objetivo evaluar la viabilidad técnica de la adopcion de
vehiculos eléctricos en Colombia. Se examinaran diversos aspectos técnicos, la disponibilidad de
repuestos, servicios de operacion, mantenimiento, y los desafios asociados con la implementacion
de esta tecnologia en el contexto colombiano.

Alcance de los vehiculos eléctricos: la autonomia de carga de los vehiculos eléctricos
suele ser una de sus desventajas, en el caso del Renault Twizy al ser un vehiculo pensado
principalmente para el uso en ciudad cuenta con una autonomia de 100km, similar el reciente
vehiculo presentado por Eolo-motors, el Supercargo el cual cuenta con una autonomia cercana a
los 100 km, teniendo en cuenta que es un vehiculo de carga y pasajeros. Ademas, tomando como
referencia los vehiculos anteriores se espera que el costo por cada 100 km recorridos oscile entre
$6.000 a $10.000 COP, esto dependera del valor de la tarifa por kW/h que se pague en el recibo
de energia eléctrica y de la eficiencia del sistema propulsor.

Disponibilidad de repuestos y servicios de mantenimiento: Teniendo en cuenta los
componentes requeridos en el sistema de transmision, se encuentra que los ejes, engranajes,
carcasa y bujes son componentes cuyo modelo no es genérico, luego se requiere conocer acerca

de tratamientos térmicos, especificaciones de materiales y técnicas de produccion de piezas.
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Por otro lado, para su ensamble se necesitan conocer diversos métodos para el acople de
piezas, si en el mercado un desarme de una caja de un vehiculo de combustion puede estar en torno
a los 300.000 $ COP, para un vehiculo eléctrico este valor se puede duplicar o incluso triplicar
dependiendo de la complejidad del vehiculo. Esto debido a que se requiere capacitacion
especializada en seguridad y herramienta especializada, ademas de lectura de planos y esquemas
eléctricos a los cuales muchos talleres de mecanica automotriz ya estan apuntando a capacitarse.

Desafios y oportunidades: el mercado de vehiculos con configuraciones alternativas se
encuentra en pleno auge, en el cual muchas empresas como Toyota, Nissan, BMW, Tesla estan
invirtiendo en desarrollo para traer cada vez propuestas mas interesantes para los diferentes
mercados. Esto incluird a futuro mejores sistemas de alimentacion de energia eléctrica, baterias
mas eficientes y para eso se requerird de sistemas mecanicos optimizados como la transmision
presentada en este trabajo de investigacion. Al analizar la configuracion del sistema, la geometria
de los componentes y las necesidades al momento de su ensamble se obtiene que es viable
técnicamente.

Basado en el andlisis realizado, se concluye que a pesar de que inicialmente los costos de
fabricacion del sistema de transmision de potencia son significativos, estos costos se pueden
reducir a través de alianza estratégicas con empresas manufactureras que cuentan con los recursos
y capacitacion lo que permite mejorar su rentabilidad, lo que se espera convierta el VE en un
proyecto altamente competitivo para el mercado de automotores

Por otro lado, primero se requiere construir un prototipo a fin de validar los resultados. Se
espera que este andlisis proporcione informacién crucial para la toma de decisiones y la

formulacion de proyectos relacionados con la movilidad eléctrica en Colombia.
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7. Conclusiones

En este proyecto, se ha desarrollado un modelo matematico en MATLAB que describe el
sistema de transmision de un vehiculo eléctrico, teniendo en cuenta los parametros de disefio
planteados inicialmente, los requerimientos de potencia derivados del andlisis de la dindmica
longitudinal del vehiculo y las caracteristicas de diversos motores a implementar.

Los requerimientos iniciales se componen de variables parametrizadas, esto permite que el
modelo se puede adaptar a otros requerimientos. A partir de ajustes menores en el cddigo se pueden
obtener resultados para multiples situaciones segln se requiera.

A través de la herramienta GamultiObj de MATLAB se optimizé la funcién multiobjetivo
a fin de obtener las relaciones de transmision que brinden un peso reducido y maximicen el torque
para cada alternativa de motor. El resultado de la ejecucidn del cddigo arrojo un frente de Pareto,
que permite comparar multiples resultados ya sea para un conjunto de motores o uno en especifico.

Una vez analizado el frente de Pareto se obtuvo un sistema de transmision con una primera
relacion de transmision de 1.598, una segunda relacion de 0.742, un torque de 1592.45 Nm y un
peso total de 88.079 N, peso que consta de ejes y engranajes. Este sistema esta compuesto por el
motor EM-PMI240-T180-2200 de la marca Danfoss. Es importante destacar que el alcance del
proyecto no incluyo el sistema de cambio de marcha ni la seleccién de las baterias a utilizar.

Para los cambios de marcha se sugiere implementar un control electrénico, a fin de permitir
el cambio de marcha segun se requiera e invertir el sentido de giro del motor cuando se necesite
dar reversa. Teniendo en cuenta que para la reversa se debe limitar la potencia entregada por el

motor, a fin de brindar un mayor control y seguridad al usuario.
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A partir del andlisis de viabilidad se obtuvo que, si bien el rendimiento del sistema de
transmision es competitivo frente a otros vehiculos similares disponibles en el mercado, el costo
de fabricacion, disponibilidad de piezas, mantenimiento, entre otros, no lo hacen viable. Luego su

aplicacion esta condicionada a mejoras tecnoldgicas que reduzcan dichos costos.
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