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Resumen — En engranajes de transmision de potencia, la geometria de las superficies en contacto tiene influencia
en larigidez de engrane y el error de transmision, que a su vez es origen de sobrecarga dindmica, ruido y vibracion.
Las alteraciones en la geometria de los perfiles, como el rebaje de punta para evitar el impacto de inicio de engrane
o el desgaste que inevitablemente se presenta en el contacto deslizante entre superficies friccionantes, tienen por
tanto influencia en el comportamiento dindmico de la transmision. En este trabajo se presenta un estudio de la
influencia de la profundidad de rebaje en el error de transmision de engranajes rectos con desgaste. Se analiza la
evolucion de la amplitud pico-pico, factor que determina la sobrecarga dinamica inducida, con el nimero de ciclos
de desgaste. El analisis considera profundidades de rebaje mayores y menores que el valor ajustado para la elimi-
nacion del impacto de inicio de engrane, asi como rebajes simétricos (a la entrada y a la salida del engrane) y
asimétricos (solo a la entrada), aplicado a engranajes estandar y de alto grado de recubrimiento. Se analiza espe-
cificamente el caso de rebaje simétrico con longitud de rebaje 6ptima para minima amplitud de error de transmi-
sion y se estudia la profundidad de rebaje 6ptima para amplitud minima tras determinado numero de ciclos de
desgaste.

Palabras clave — Engranajes rectos, modificacion de perfil, rigidez de engrane, reparto de carga, error de trans-
mision, desgaste.

1. INTRODUCCION

Las transmisiones por engranajes son muy utilizadas en la actualidad para la transmision de energia y
movimiento en una amplia variedad de industrias modernas, incluidas la industria aeroespacial, la de la
automocion y la de la energia eo6lica. Debido al deslizamiento relativo de los dientes de los engranajes, las
superficies de engrane estan expuestas al desgaste incluso en condiciones normales de funcionamiento, ya
que los sistemas de accionamiento modernos trabajan con altas velocidades. Obviamente, una lubricacion
defectuosa o un periodo de funcionamiento demasiado largo conducen a mayores desgastes. Ello da como
resultado inevitable una distorsion de los perfiles de los dientes, que afecta la rigidez de engrane, la distri-
bucion de la carga y el error de transmision del par de engranajes, y que ademas aumenta los niveles de
vibracion y ruido. Hoy en dia, los dafios producidos por el desgaste se han convertido en la principal causa
de fallo de los engranajes [1-5] y, como consecuencia de ello, el desgaste de las superficies de los dientes
se ha convertido en un tema de investigacion de gran interés en los ultimos afos, tanto en lo que se refiere
al estudio de los mecanismos de desgaste y como al desarrollo de los métodos de calculo.

La rigidez de engrane y el error de transmision cuasi estatico (Quasi Static Transmission Error, QSTE)
son las excitaciones internas determinantes del sistema de engranajes y, por lo tanto, tienen un impacto
sustancial en la forma en que trabaja la transmision. Debido a esto, es importante investigar, por un lado,
como cambia el perfil de los dientes por el desgaste acumulado, pues ello se traducira en una nueva
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condicion de engrane, y por otro como afecta todo ello a las caracteristicas dindmicas del sistema de engra-
nes, y concretamente a la rigidez de engrane y al error de transmision.

El primer estudio sobre desgaste de las superficies de los dientes de engranajes se publico en la tesis
doctoral de Andersson [6] en 1995, que se baso en la ecuacion de desgaste de Archard [7]. Mas reciente-
mente, Wu y Chen [8] desarrollaron un enfoque simple de célculo del desgaste para engranajes rectos, y
encontraron que el mayor desgaste ocurre en la punta del diente del engranaje impulsado. En una serie de
publicaciones sobre la prediccion del desgaste de engranajes rectos y helicoidales, Flodin y Anderson [9,
10] utilizaron un modelo de desgaste de Archard modificado y un modelo de rigidez de los dientes de Simon
[11]. Mediante una metodologia hibrida de elementos finitos y analitica, Brauer y Anderson [12] estudiaron
el desgaste de engranajes rectos producido por la interferencia de los flancos. Para estimar el desgaste de
las superficies de los dientes en contacto, Bajpai et al. [13] establecieron una metodologia para engranajes
rectos y helicoidales, que combina la formulacion de desgaste de Archard con un modelo de mecanica del
contacto de engranajes basado en el método de los elementos finitos. Masjedi y Khonsari [ 14] desarrollaron
un método para predecir el espesor de la pelicula, el coeficiente de traccion y la tasa de desgaste, que tiene
en cuenta las interacciones entre las asperezas superficiales de los dientes de los engranajes.

Otras investigaciones se han centrado en la influencia de la modificacion del perfil del diente, que tiene
notable influencia en la rigidez de engrane y el QSTE. En realidad, existe una estrecha correlacion entre el
QSTE y la rigidez de engrane, ya que el QSTE esta relacionado con el retraso causado por la deformacion
elastica de los dientes, mientras que la rigidez de engrane modula estas deformaciones elasticas. Ma et al.
[15-16] investigaron la variacion de la rigidez de engrane de una pareja de engranajes con perfiles modifi-
cados, y desarrollaron un modelo mejorado que ilustra la conexion entre el coeficiente de reparto de carga
(Load Sharing Ratio, LSR) y la rigidez de engrane. Li [17] analiz6 como las modificaciones del perfil de
los dientes y los errores de desalineacion afectan a la rigidez de engrane. Liu et al. [18] examinaron la
influencia del tipo y longitud de la modificacion del perfil en la rigidez de engrane y la carga dinamica, y
analizaron la influencia del desgaste en la rigidez de engrane y el QSTE mediante el método de elementos
finitos (Finite Element Method, FEM). Chen y Ji [19] desarrollaron un estudio similar utilizando técnicas
analiticas. Los resultados de ambos estudios pusieron claramente de manifiesto que no se puede ignorar la
influencia del desgaste en el comportamiento dinamico del par de engranajes.

Para analizar la variacion del error de transmisidon de engranajes helicoidales con perfil modificado, Lin
y He [20] propusieron un modelo analitico complejo, que incluia tanto la modificacion del perfil del diente
como los errores de mecanizado y montaje. Para investigar los efectos de la desalineacion y la modificacion
del perfil en la rigidez de engrane, Zhan et al. [21] combinaron plataformas CAD y de elementos finitos.
Shweiki et al. [22] emplearon una técnica mejorada basada en el FEM para estudiar la variacion del error
de transmision de engranajes con micromodificaciones. Yang et al. [23] desarrollaron un método integral
para determinar el error de transmision estatico y la rigidez engrane de engranajes con rebaje. Ghosh et al.
[24] y Chen et al. [25] estudiaron la optimizacion simultanea de la rigidez de engrane y el QSTE mediante
la modificacion del perfil del diente.

Ma et al. [26] demostrd que el LSR y la rigidez de engrane influyen en la variacion del error de transmi-
sion. De acuerdo con la investigacion de Zhang [27] sobre la respuesta dindmica del sistema de engranajes,
las variaciones de la rigidez de engrane causadas por las modificaciones del perfil del diente tienen un
impacto considerable en el error de transmision. Huangfu et al. [28] investigaron los cambios en la rigidez
de engrane y el QSTE en pares de engranajes con perfiles modificados y superficies desgastadas. Estas
investigaciones sobre la rigidez de engrane y el QSTE para engranajes con perfiles modificados pone de
manifiesto la relacion entre la rigidez de engrane y el QSTE.

Mas recientemente, Shen et al. [29] investigaron el mecanismo de fallo y el modelado dindmico de en-
granajes planetarios con desgaste superficial. Chen et al. [30] propusieron un modelo analitico para cuan-
tificar los efectos del desgaste de la superficie del diente sobre la rigidez del engranaje, en el que se combind
un modelo de prediccion de desgaste y un modelo variacion temporal de rigidez de engrane. El modelo de
desgaste se establecié de acuerdo con la ecuacidon de Archard, en la que se consider6 la variacion del coe-
ficiente de desgaste y la distribucion de carga. Chen et al. [31] establecieron un modelo analitico mejorado
de rigidez de engrane, que tenia en cuanta los efectos de acoplamiento de la estructura y el contacto de
borde. Los resultados obtenidos mostraron buena concordancia con los resultados de un analisis por el
FEM. Zheng et al. [32] establecieron un modelo matematico para engranajes con modificacion generados
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por cortadores de cremallera modificados, e investigaron el comportamiento frente a desgaste de las super-
ficies bajo diferentes modificaciones del cortador a través de un modelo mixto de elementos finitos y ana-
litico. Feng et al. [33] propusieron una metodologia de prediccion y monitorizacion de la degradacion de
la superficie basada en el analisis de vibraciones, para predecir los dos mecanismos de desgaste mas comu-
nes en los engranajes: la variacion del perfil del diente debido al desgaste abrasivo y la propagacion de
picaduras en la superficie. Zhao et al. [34] desarrollaron un estudio en el que se analizé exhaustivamente la
relacion entre el flujo de lubricante, el contacto rugoso y el desgaste del material, a partir del cual se propuso
un modelo de simulacion para el desgaste por deslizamiento de engranajes rectos de perfil de evolvente
bajo lubricacién mixta, considerando la micro morfologia de la superficie del diente. Tian et al. [35] pre-
sentaron un modelo de desgaste para el conjunto de engranajes planetarios considerando la desalineacion
angular y la rotacion del porta-planetas, y calcularon la distribucion tridimensional del desgaste para dife-
rentes ciclos de engrane. Shen et al. [36] propusieron un modelo geométrico de contacto para representar
las nuevas condiciones de engrane provocadas por el desgaste de los engranajes y, posteriormente, estable-
cieron el modelo dindmico para engranajes rectos externos con desgaste superficial a partir del modelo
geométrico propuesto. Walker et al. [37] desarrollaron un modelo implicito que combina un modelo dina-
mico de engranajes helicoidales con un modelo tribologico que simula los tres elementos de friccion, lubri-
cacion y desgaste. Yan et al. [38] integraron el modelo de desgaste de Achard modificado y la teoria de
contacto de Hertz, e investigaron los mecanismos de desgaste de la superficie del diente.

Muy recientemente, Feng et al. [39] han presentado una revision sistematica del estado del arte sobre la
monitorizacion del desgaste de engranajes basado en vibraciones, y observaron que la mayoria de los tra-
bajos de investigacion existentes se centran en el estudio del cambio del perfil del diente inducido por el
desgaste abrasivo, que generalmente es del orden de milimetros (nivel macro desgaste). Por el contrario, la
monitorizacion de las picaduras por fatiga (de nivel micro desgaste) y la identificacion del mecanismo de
desgaste han recibido menos atencion, debido principalmente a las débiles caracteristicas de vibracion re-
lacionadas con las picaduras por fatiga, las cuales son facilmente enmascaradas por el ruido de fondo. Al
revisar el progreso de la monitorizacion del desgaste de engranajes basado en el modelo de vibracion, se
observo que la ecuacion de desgaste de Archard atn juega un papel importante en el modelado de los
comportamientos de desgaste abrasivo. Finalmente, Chin et al. [40] acaban de publicar los resultados de un
trabajo experimental, en el que concluyen que las desviaciones geométricas producidas por el desgaste en
los perfiles de los dientes se manifiestan como un caracteristico error de transmision geométrico, y analizan
los resultados en casos de desgaste seco y lubricado, ofreciendo nuevos conocimientos sobre el efecto de
diferentes mecanismos de desgaste en las mediciones del error de transmision. Los resultados muestran que
error de transmision es sensible a la evolucion del desgaste de los dientes, lo que puede utilizarse para
estudiar tendencias de manera efectiva.

En trabajos anteriores, los autores [41-42] desarrollaron un modelo de distribucion de carga aproximado
para engranajes rectos y helicoidales basado en el principio de minima energia potencial elastica. Poste-
riormente, se mejoro el modelo aproximado de rigidez de engrane teniendo en cuenta la rigidez de contacto
de Hertz [43]. Este modelo se amplid a engranajes rectos internos [44] y se aplicé al calculo resistente a
flexion y a presion superficial. Mas adelante, el modelo se aplicd también a la optimizacidon simultanea de
la rigidez de engrane y el QSTE, mediante la modificacion dptima del perfil del diente [45-47]. Finalmente,
se extendio el modelo al caso de dientes con superficies desgastadas [48], considerando la profundidad de
desgaste como un espacio entre dientes adicional, similar a la profundidad de rebaje, pero a lo largo del
intervalo de contacto completo, que se calcula aplicando la ecuacion de Archard a los ciclos de engrane
anteriores. Esto da como resultado una nueva distribucion de carga, diferente a la de los ciclos anteriores,
lo que produce un desgaste adicional también diferente al de los ciclos anteriores, de tal forma que la dis-
tribucion de carga para los proximos ciclos serd también diferente a la actual y a las anteriores.

En este trabajo se llevara a cabo un estudio de la influencia de la profundidad de rebaje en el desgaste de
las superficies de los dientes, y de como afecta a la evolucion de la rigidez y el error de transmision. Mas
concretamente, los objetivos especificos de la presente investigacion se pueden enunciar de la siguiente
manera:

1. Realizar un analisis de la evolucién del desgaste de las superficies de los dientes con el niumero
de ciclos de carga, y la consiguiente evolucion de la rigidez, el reparto de carga y el error de
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transmision, considerando modificaciones de perfil asimétricas (al inicio del engrane) y simétri-
cas (al inicio y al final del engrane), y diferentes profundidades de rebaje (ajustadas a la carga,
superiores ¢ inferiores).

2. Estudiar la profundidad de rebaje 6ptima para minimizar la amplitud pico-pico del error de trans-
mision (que minimiza la carga dinamica inducida y los niveles de ruido y vibracion) y la influen-
cia del numero de ciclos de desgaste en este valor 6ptimo.

2. MODELO PARA LA SIMULACION DE ENGRANAJES RECTOS CON REBAJE

En trabajos anteriores [41-43], los autores se han basado en la teoria de la energia potencial elastica
minima para obtener la rigidez de la pareja de dientes:

K, (1+1+1+1+1+1+1+1+1)_1
B 2 R T i T
donde k,, kg y k, son, respectivamente, la rigidez a flexion, a cortadura y a compresion, que se pueden
calcular a partir de las ecuaciones del potencial elastico [41,43]; ky es la rigidez de contacto, que por lo
general se evalta a partir de las ecuaciones de Hertz [49] o de Weber-Banaschek [50]; y kg es la rigidez de
acoplamiento con el cuerpo del engranaje, que se puede calcular a partir de las ecuaciones de Weber-Ba-
naschek [50] o Sainsot [51]. Los subindices 1 y 2 representan el engranaje conductor y el engranaje condu-
cido, respectivamente. La determinacion de K, mediante la ecuacion anterior presenta notables complica-
ciones debido a la complejidad de las integrales del potencial elastico y de las expresiones del perfil del
diente, especialmente en su base, que obligan al empleo de métodos de integracion numérica, lo que con-
lleva un elevado coste computacional. Para la simulacion, la siguiente expresion es suficientemente apro-
ximada [41-43]:

Ky (f) = Kl\tlmaxb Cos(bo(finn - fm)) para $min < ¢ < finn
KM (f) = Kl\tlmaxb COS(bO(f - fm)) para finn < 5 < fout
KM (f) = Kl\tlmaxb COS(bO(Eout - Em)) para fout < E < fmax

en la que b es el ancho de cara, Ky, la amplitud de la rigidez de la pareja de dientes por unidad de ancho
de cara -que se ha de determinar mediante un analisis FEM o por integracion numérica del potencial, como
se describe en [41-43]-, y by un parametro que depende de la geometria del engranaje, cuya determinacion
se presenta en [41-43,52]. & es una variable caracteristica del punto de contacto, que se define como:

Z, |12
§=o |51
T Tp1

donde Z; es el nimero de dientes, 7., el radio del punto de contacto y 13,1 el radio de base, de la rueda
conductora. Se puede comprobar que & es también, por lo tanto, una coordenada lineal en la linea de presion,
indicativa del punto de la misma en que se produce el contacto. Los subindices min, inn, m, out y max
designan los puntos de contacto minimo, inferior tedrico, de rigidez maxima [41-43], superior teorico y
maximo, respectivamente. El intervalo de contacto tedrico viene, consecuentemente, dado por &, < € <
Eout, mientras que &nin < &€ < &ax representa el intervalo de contacto extendido, que incluye los interva-
los de contacto adicionales, fuera de la linea de presion, ocasionados por las deformaciones de los dientes.
La Fig. 1 representa la evolucion de la rigidez de la pareja de dientes a lo largo del intervalo de engrane
extendido.

2.1. Modelo de contacto tedrico

El modelo tedrico considera unicamente el contacto en el intervalo de engrane tedrico, omitiendo los
intervalos adicionales debidos a las deformaciones y el reparto de carga en dichos intervalos, por lo que
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Fig. 1. Curva de rigidez de una pareja de dientes rectos.

solo es valido para engranajes muy débilmente cargados, con deformaciones pequefias. La ecuacion de la
rigidez sigue siendo valida, considerando &in = inn YV Emax = Eour-

La rigidez de engrane en un momento dado, también llamada rigidez de engrane variable en el tiempo
(Time Varying Meshing Stiffness, TVMS) serd igual a la suma de las rigideces de todas las parejas de dientes
en contacto simultaneo:

Kron(©) = ) Ku-ens(®) = ) Ku-n( +))
J J

expresion en la que se ha tenido en cuenta que la diferencia entre los parametros ¢ correspondientes a los
puntos de contacto de dos parejas consecutivas, es igual a 1. Del principio de minimo potencial de defor-
macion se deriva que la fuerza que transmite una de esas parejas es [41-43]:
Ky—en(§) . Ky—en(§)
T = S fr

2 Ky—enj (&) 2iKu—en (€ + )

donde F; es la fuerza total transmitida. De acuerdo con ello, el coeficiente de reparto de carga tedrico (Load
Sharing Ratio, LSR) sera:

Fth(‘f) =

Fa® _ Kuean® _ Keou®
Fr YiKu-enE+))  Kr_pn(§)

Puesto que la rigidez es, por definicion, la relacion entre la fuerza y la deformacion, la deformacion
teorica de la pareja de dientes viene dada por:

Rth(f) =

T _ Fr
Kr_n(©)  XjKu—en(€ + 1)

Como se aprecia en la Fig. 2, §;, (&) representa el retraso, medido en la linea de presion, del diente
impulsado respecto de su posicion teorica, es decir, de su posicion conjugada con la posicion del diente
impulsor, en la posicion de contacto caracterizada por €. Se puede apreciar que esta deformacion 8,4, (€) no
depende de j, y por tanto se puede afirmar que es igual para todos los dientes en contacto simultaneo. Por
consiguiente, &, (&) representa también el retraso de la rueda conducida respecto de la conductora en la
posicion caracterizada por &, que es lo que se conoce como error de transmision cuasi estatico (Quasi-Static
Transmission Error, QSTE).

Las ecuaciones anteriores constituyen el modelo de contacto teérico, que es valido inicamente para en-
granajes sin carga, o débilmente cargados. Para engranajes con carga es necesario tener en cuenta las de-
formaciones y la modificacion del perfil.

5th(f) =
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Fig. 2. Adelanto del inicio del contacto ocasionado por la deformacion de los dientes.

2.2. Modelo de contacto extendido

La Fig. 2 muestra el adelanto del inicio del contacto ocasionado por la deformacion de los dientes cuando
transmiten potencia. Un retraso similar se produce en la finalizacion del contacto, en el otro extremo del
intervalo de engrane. El punto e en la Fig.2 representa el punto inferior de contacto, correspondiente a &;,,,,
y definido por la interseccion de la circunferencia de cabeza de la rueda conducida con la linea de presion.
En la figura se ha representado la posicion en la que el diente conductor pasa por el punto b. Si el contacto
fuese conjugado, la prolongacion del perfil del diente conducido también deberia pasar por b. Sin embargo,
a causa de la deformacion de la pareja de dientes anterior, representada por la distancia cd en la figura, el
diente conducido se retrasa, y su prolongacion no pasa por el punto b sino por el punto a -que dista de b lo
mismo que ¢ de d-, de manera que se encuentra con el diente contrario antes de alcanzar el punto e. El
inicio efectivo del contacto se produce, por tanto, fuera de la linea de presion, lo que indica la presencia de
un choque, conocido como impacto de inicio de engrane. El punto b define, por tanto, el inicio efectivo del
contacto, y se corresponde con el pardmetro &,,;,. El intervalo adicional de contacto al inicio del engrane
viene representado en la figura por el segmento be, correspondiente a &pip < & < &

Dentro de este intervalo de contacto extendido, al igual que en el que se origina en la finalizacion del
engrane &,,; < & < &ax, 1a deformacion del par de dientes se puede calcular como la distancia de retraso
de la rueda conducida -es decir, el error de transmision §- menos la distancia que el diente conductor se
debe aproximar al conducido para hacer contacto con €él, que se designara por §;. Esta distancia de aproxi-
macion se puede calcular de forma aproximada, pero con elevada precision con la ecuacion [45,53]:

2 2
8¢ (S;) = <Z_7:) Cp—inn rbl(finn - ‘f)z para  $min < € < $inn

b¢ (S;) =0 para i < § < Soue

2m\?
66 (‘5) = (Z_) Cp—out rbl(f - fout)z para Szout <¢< gmax
1
en la que los coeficientes Cp,_jnn Y Cp_oyue S€ calculan mediante un proceso sencillo que se describe en
[45,53]. Los limites del intervalo de contacto extendido, &nin ¥ Emaxs S€ pueden calcular igualando la dis-
tancia de aproximacion en ellos al error de transmision teodrico en los correspondientes limites del intervalo
de contacto tedrico, es decir, 65 (Emin) = Otn (Einn) ¥ 06 Emax) = Oen(Eour), de donde:
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A 1 5th (finn)

Emin ~ Sinn — 5
min mnn 27_[ Cp_l‘nnrbl

Zy | 6en(our)

fmax ~ fout + o=

2m Cp—outrbl

Puesto que la distancia de aproximacion & es nula en el intervalo de contacto teorico, se puede afirmar
que, en todo el intervalo de contacto extendido, la deformacion de una pareja de dientes j es igual al error
de transmisién menos la distancia de aproximacion, ., (§) — 85 (&), de manera que la fuerza que transmite
sera:

Fext(€) = Kuextj (€) (8exe (§) = 86(8)) = Kng—ent (€ + 1) (Bexe () = 85§ + 1))

La fuerza total transmitida serd la resultante de las fuerzas que transmiten las distintas parejas:

Fr = 80t () ) Kuext© +) = D Kuoxe € + D€ +)
J J

con lo que el error de transmision vendra dado por:

Fr+ X Ky—ext(§ + )66+ )
Zj KM—ext(f +])

De las dos tltimas ecuaciones, el reparto de caga se puede expresar como:

Fext(§) _ Kyp—ext ) (Fr + 2 Ky—ext (§ + )66 (& + )
Fr Fr 2 Ky—ext (§ + 1)

8 ext (6) =

Rext(f) = - 66(5))

y la rigidez de engrane:
FT — FTZjKM—ext(g‘i'j)
6ext(f) FT+ZjKM—ext(Sz+j)5G(Sz+j)

Las tres ultimas ecuaciones constituyen el modelo de contacto extendido, valido para engranajes cargados
sin modificacion de perfil.

Kr_ext (f) =

2.3. Modelo de contacto con rebaje

El impacto de inicio de engrane descrito en el apartado anterior, y también, aunque en menor medida, el
empuje de finalizacion de engrane, son en definitiva choques entre los dientes de la pareja, que es fuente
de sobrecarga dindmica, ruido y vibracion. La manera mas habitual de hacer frente a tales indeseables
efectos es el rebaje del perfil en la punta del diente. La Fig. 3 muestra claramente como un rebaje en la
cabeza del diente conducido retrasa el inicio del contacto, tanto mas cuanto mayor es la profundidad del
rebaje.

La modificacion del perfil 5 se puede expresar en funcion del parametro ¢ a lo largo de la linea de
engrane de la siguiente manera:

6R(§) = Ag—inn for $min < § < $inn
63(6) = Aginn (1- %) for Sinn < € < Einn + D inn
52(6) = 0 Cfor G+ Aoinn < £ S Eoue — Odn-oue
0(6) = bp-ane (1= 30—)  for Eout = Déroue < € < Eou

6R(f) = Ap_out for Eout <¢< fmax
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Fig. 3. Retraso en el inicio del contacto producido por el rebaje del diente conducido.

donde Ay es la longitud de rebaje y Ay es la profundidad de rebaje. La Fig. 4 representa una pareja de
dientes con ambas cabezas rebajadas.

Teniendo en cuenta la separacion entre dientes debida al rebaje, la expresion de la fuerza que transmite
la pareja de dientes j toma la forma:

Fry (©) = K-y () (8,00 = (86700 + 85(9)) ) = Kuup (& + ) (8:6) = (866 + ) + 66 + 1))

de manera que la fuerza total transmitida se expresa como:

Fr =8, ) Kur@+) = > Kur@+) (866 + )+ 65 +))
J J

y consecuentemente el error de transmision, el coeficiente de reparto de carga y la rigidez de engrane re-
sultan ser:

Fr+%Ku—(§ + (66 + ) + 8r(E+)))

%) = %) K G +)
E. Ky
R (ORI CHORTNG))
Fr
Kr (&) = 5.0

Fig. 4. Geometria del rebaje de perfil.
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Estas tres ecuaciones constituyen el modelo de contacto con rebaje. Los nuevos limites del intervalo de
contacto seran los puntos en que se anule la fuerza transmitida por la pareja de dientes, y por tanto vendran
dadas por las soluciones de la ecuacion:

6r (Emin/max) = 56 (fmin/max) + 6R (gmin/max)

La resolucion de esta ecuacion requiere un proceso iterativo, pues 8,-(€) no se puede calcular sin conocer
antes &min Y $max- INO €s un proceso especialmente complejo, pero una aproximacion suficientemente buena
se puede obtener de igualar el error de transmisién en ambos extremos a sus valores para el modelo teorico,
es decir:

Sth(finn/out) = 66 (Emin/max) + SR(Emin/max)

cuya resolucion es directa.
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Fig. 5. LSR, QSTE y TVMS para engranaje SCR con rebaje de profundidad ajustada, asimétrico (izq.) y simétrico (dcha.).
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Es bastante intuitivo afirmar que el impacto de inicio de engrane es mucho mas peligroso que el empuje
de finalizacidon. Por esta razon, aunque la solucidon Optima es practicar el rebaje en la cabeza de ambas
ruedas para evitar ambos efectos, no es inusual rebajar tinicamente la cabeza de la rueda conducida, que
evita el mas dafiino de los dos.

La Fig. 5 muestra la evolucidn del coeficiente de reparto de carga, el QSTE y la TVMS para un engranaje
recto con grado de recubrimiento &, estandar (Standard Contact Ratio, SCR), es decir, 1 < g, < 2, con
rebaje a la entrada del contacto -llamado también rebaje asimétrico- en los diagramas de la izquierda, y con
rebaje a la entrada y a la salida -rebaje simétrico-, en los de la derecha. La profundidad de rebaje es exac-
tamente la necesaria para desplazar los puntos de inicio y finalizacidon del contacto a sus posiciones teéricas
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Fig. 6. LSR, QSTE y TVMS para engranaje SCR con rebaje asimétrico (izq.) y simétrico (dcha.), y profundidad inferior a la
ajustada a la entrada del engrane y superior a la salida.



M.B. Sanchez et al. / Revista Iberoamericana de Ingenieria Mecénica 27(2), 85-107 (2023) 95

-para lo que ha de cumplirse 6th(§mn /out) = g (El-nn /out), lo que se denominara profundidad de rebaje
ajustada-, y la longitud de rebaje es 0.25d,, siendo d,la parte decimal del grado de recubrimiento, (d, =
&, — 1 para engranajes SCR). Las lineas de trazos corresponden al modelo teorico, en el que no se consi-
deran deformaciones ni modificaciones del perfil; las lineas de puntos corresponden al modelo extendido,
en el que se consideran las deformaciones; las lineas continuas corresponden al modelo con modificacion
de perfil, que considera tanto las deformaciones como la modificacion de perfil.

La Fig. 6 muestra los mismos diagramas para el mismo engranaje SCR, pero profundidad de rebaje menor
de la ajustada a la entrada del engrane, y mayor a la salida. Se observa una curva de carga del diente
parabolica, parecida a la del modelo sin rebaje, que revela la presencia del impacto de inicio de engrane, y
una reduccion del grado de recubrimiento efectivo a la salida del engrane.

La Fig. 7 muestra los mismos diagramas para un engranaje de alto grado de recubrimiento (High Contact
Ratio, HCR), es decir, 2 < g, < 3. Los datos de ambas transmisiones se recogen en la Tabla 1.
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Fig. 7. LSR, QSTE y TVMS para engranaje HCR con rebaje de profundidad ajustada, asimétrico (izq.) y simétrico (dcha.).
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Tabla 1. Datos de engranajes SCR y HCR estudiados.

Engranaje SCR Engranaje HCR

Piiion Rueda | Pifion Rueda
Moédulo (mm) 1,00 1,00
Angulo de presion (°) 20,00 15,00
Altura de cabeza (mm) 1,00 1,00
Altura de cabeza de la herramienta (mm) 1,25 1,25
Radio de acuerdo de la herramienta (mm) 0,25 0,25
Numero de dientes 35 50 40 85
Desplazamiento (mm) 0,00 0,00 0,00 0,00
Radio de cabeza (mm) 18,50 26,00 21,00 43,50
Distancia entre centros de operacion (mm) 42,50 62,50
Ancho de cara (mm) 50,00 50,00
Grado de recubrimiento tedrico 1,721 2,124
Grado de recubrimiento extendido 1,902 2,282

3. PROFUNDIDAD DE DESGASTE

3.1. Modelo de desgaste de Archard

En este trabajo se utilizo la ecuacion de desgaste de Archard para simular el proceso de desgaste de los
dientes en un sistema de engranajes rectos. La ecuacion es:
dv K F
ds H
donde dV representa el volumen diferencial de material desgastado debido al contacto de las superficies de
los dientes, ds el deslizamiento relativo diferencial entre las superficies de los dientes en contacto, K el
coeficiente de desgaste adimensional, F' la carga normal y H la dureza del material de los engranajes. Si se
denomina Ky al cociente entre K y H, el incremento de la profundidad de desgaste Ahy;, de cada engranaje
correspondiente a un ciclo de engrane se puede expresar como:

AR _x F< ds >
w1/w2 Wy T

donde dl es la longitud diferencial del perfil de evolvente correspondiente a una pequeiia rotacion del en-
granaje impulsor. La distancia Ady, entre ambos perfiles debido al incremento de la profundidad de desgaste
en un ciclo de engrane es la suma de ambas profundidades de desgaste, en pifion y rueda, que depende del
punto de contacto ¢ y que, teniendo en cuenta que por cada ciclo de engrane del diente conductor el diente
conducido engrana Z; /Z, ciclos, se puede expresar como:

10 = 5" <<ds<e>> 2 <d8(5)> )
1 2

di©)), " 2, \di(®)
La diferencial de longitud de evolvente se puede expresar en funcion del punto de contacto como:
2m\*
ai®) = () el

y el deslizamiento relativo diferencial:

ds(&) = [dI(§); — dI(&),]
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Particularizando esta ecuacidn para cada rueda, se tiene:

21 ,
<d5(f)> _ (1 +1p2) |Z_1f B tanat|

di® ), Zm

Z—lf

|2_7r€ — tana’|

<d5(f) _ (rp1 + 7p2) Z, t

di($) B T2 , 21 1
z (rpy + Tp2)tana; — 7y Z_lf Ty
y, sustituyendo en la ecuacion de Ady,:
F(&)Z,|2m , 1

Ay, (&) = KWTZ_Z Z—lf — tana,; o +

2m
! — —
7 17,° (tan 7 + 7, £)
que representa la distancia adicional que se han de aproximar los dientes desgastados para contactar en el
punto &.
3.2. Modelo de contacto con desgaste

El desgaste es un proceso en el que el material se elimina gradualmente de las superficies de los dientes
en contacto, lo que hace que cambie la forma del perfil de estos dientes. Por lo tanto, el desgaste puede
tratarse como un espacio adicional entre las superficies que intentan contactar, que sera diferente en cada
punto de contacto y en cada ciclo de engrane. Introduciendo el espacio por desgaste 8y, (¢) en las ecuaciones
anteriores, la carga en el par de dientes j y la carga total vienen dadas por:

Fuy (©) = K (©) (806 = (86/() + 84, (8) + 8y ©)))
= Ky (€ + 1) (850 = (8(§ + ) + 62 (§ + ) + 8 (€ +))))

Fr = 8u(® ) KuowE +1) = D K+ (86 + 1)+ 0 +) +6w(E + 1))
J J

y, siguiendo el mismo procedimiento que en los casos anteriores, el QSTE, la LSR y la TVMS quedan de
la forma:

Fr+ 3 Kyow(@€+D(66E + ) + 6x(E +)) + 6w (& +)))

oul8) = %) Kn-w(@ +))
F Ky
Ry () = 8 Tl (5 ey~ (866) + 640 + 80 )
Fr By
F
Krw (@) = 55

Estas ecuaciones, que constituyen al modelo de TVMS, LSR y QSTE con desgaste, se refieren a un
numero determinado de ciclos de desgaste. Obviamente, el desgaste que se produce en cada ciclo de engrane
altera la forma de los dientes y, por lo tanto, afecta a la TVMS y el LSR para el proximo ciclo de engrane,
lo que se traducira en un desgaste diferente para el proximo ciclo, y asi sucesivamente, lo que significa que
sera necesario recalcularlo en cada ciclo. El desgaste acumulado en el punto de engrane descrito por &
después de n ciclos de engrane viene dado por:

Swn+1)() = Swm) () + Aby(n+1)(§)
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/ Datos del engranaje /

Y

* Modelo tedrico
Caloulo de Ky (6), K7(§), F(§), R(S), () para ]+ Modelo de contacto extendido
L *  Modelocon modificacion de perfi

Y

Inicializacién: n =0, fmin—w(o)z $min-rs S(max—w(l])z $max-r SW(O)(O =0

Reparto de carga, error de transmisiony
rigidez de engrane tras N ciclos:

Ry ), i (§), K- (§)

A 4

n=n+l

v

Calcular el QSTE y la TVMS tras el ciclo n No

Rup(§), B 6 ¥ Ky €)

\/

N

Calcular el desgaste en el ciclo n de la pareja j
A6,
$min-w Y Smax-w W(n) ©)

| v

Calcular el desgaste total tras el ciclo n de la pareja j —
Sy () j=jtl

Calcular los limites de contacto tras el ciclo n

\

Calcular la rigidez e la pareja j tras el ciclon
Ky €)

Y
Calcular la fuerza de la parejaj tras el ciclon

F w(n) (Q()
I

Fig. 8. Diagrama de flujo del modelo de QSTE, LSR y TVMS de engranajes rectos con desgaste.

Antes del primer ciclo de engrane, el desgaste es nulo, &y,()(§) = 0,y la carga Fg)($) se puede calcular
con la ecuacion de R, (§), que como se aprecia coincide con la de R,-(§) del apartado 2.3. La profundidad
de desgaste debida al primer ciclo de engrane Ady,(1)(§) se calcula con la ecuacion obtenida en el apartado
3.1, y a partir de aqui, con las ecuaciones obtenidas en este apartado, se calcularian progresivamente el
desgaste acumulado &y, (1)(§), la carga F,,(1)(§) y la profundidad de desgaste debido al siguiente ciclo de
engrane Ady, (2 (§), que permitira calcular el desgaste acumulado después del segundo ciclo Sy (2)(§), y
asi sucesivamente. Naturalmente, una vez calculadas la profundidad de desgaste acumulada 8y () (§) y la
carga Fy,m;)(§) después de n ciclos de engrane, el QSTE §,,(,)(§), el LSR R, (§) y la TVMS
K1_w(n)(§) se puede calcular a partir de las ecuaciones que se acaban de obtener.

La rigidez de la pareja de dientes Kj,_,,(¢) apenas se va a ver influenciada por el desgaste de las super-
ficies, ya que la profundidad de desgaste sera siempre muy pequefia (del orden de pocas micras), incluso
después de un elevado ntimero de ciclos de engrane. En consecuencia, Kj,_,, (§) también se puede calcular
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con la ecuacion aproximada del apartado 2, como Ky _ i, (&), Ky—ext (§) 0 Ky—-(€). La tnica diferencia
entre las cuatro expresiones de la rigidez son los limites del intervalo de contacto. En efecto, el desgaste en
el punto de contacto tnico superior induce un adelanto del inicio del contacto, de la misma manera que lo
hace la deformacion del par de dientes. Estos nuevos limites del intervalo de contacto efectivo, &pnin_w ¥
Emax—w dependen de la profundidad de desgaste, y por lo tanto deben calcularse para cada ciclo de mallado
haciendo igual a cero la expresion de F, ) (fmin /max_w(n)), es decir, resolviendo la siguiente ecuacion:

6w(n) (Emin/max—w(n)) = 6G (fmin/max—w(n)) + 6R (fmin/max—w(n)) + 8W(n) (fmin/max—w(n))
En definitiva, el proceso de calculo por cada ciclo de engrane seria el siguiente:

1. Calcular el error de transmision del ciclo de engrane (n), 8y, (§), a partir del desgaste acumu-
lado tras el ciclo anterior 8y ,—1)(§) y los limites del intervalo de engrane tras el ciclo anterior,
Emin—w(n—1) Y $max-w(n—1) (teniendo en cuenta que, antes del primer ciclo, Sy 0y (£), Emin—w(0)
Y $max-w(o) S¢ calculan con el modelo con rebaje sin desgaste).

2. Calcular la fuerza y la rigidez, F\,(;)(§) y Kr—ymn)(§).

Calcular el desgaste producido en el ciclo de engrane (1), Ady, ) (§), y el desgaste acumulado
tras el mismo, Sy () (£).

4. Calcular los limites del intervalo de contacto para el nuevo ciclo, §min—wn) ¥ $max—w(n)> ¥ Vol-
ver al paso 1.

La Fig. 8 muestra el diagrama de flujo del proceso de calculo. Se ha de sefalar que, en la practica, no es
necesario repetir el calculo por cada ciclo de engrane. Los valores de la constante Ky, aunque varian de
unos materiales a otros, toman siempre valores muy pequefios, del orden de 10™7 m*N, lo que permite
suponer que la geometria de los flancos no va a variar de forma apreciable durante cierto nimero de ciclos.
En este trabajo, ese nimero de ciclos de geometria constante se ha supuesto que es de 200.000 ciclos de
engrane del pinon.

La Fig. 9 muestra las curvas de LSR y QSTE del engranaje SCR anterior, cada 200.000 ciclos de engrane
del pifion, hasta un millon, para rebaje asimétrico (izquierda) y simétrico (derecha). También se ha repre-
sentado, en los diagramas inferiores, el desgaste cada 200.000 ciclos y el desgaste acumulado. Las curvas
de trazos y puntos corresponden a los modelos tedrico y extendido, respectivamente; la curva correspon-
diente a 0 ciclos de desgaste se obtuvo con el modelo con rebaje. Es de destacar que, en este caso, el punto
de rodadura esta situado muy cerca del punto medio del intervalo de contacto, por lo que el desgaste acu-
mulado a la entrada y a la salida del engrane son bastante parecidos. Obviamente, el desgaste es nulo en el
punto de rodadura pura y en los puntos de carga nula, es decir, los extremos del intervalo de contacto, como
se aprecia en los diagramas inferiores de la figura.

El QSTE aumenta con el desgaste de las superficies, puesto que cuanto mayor es el desgaste, mayor es
la separacion entre las superficies antes de entrar en contacto, y por tanto mayor es el retraso de la rueda
conducida. Sin embargo, si el punto de rodadura esta contenido dentro del intervalo de contacto unico,
como en el caso de la Fig. 9, el QSTE en este punto no varia, ya que en él no ha desgaste. Por el contrario,
el QSTE en los limites del intervalo de contacto aumentan con el nimero de ciclos de contacto debido al
desgaste de los puntos que contactan simultdneamente con ellos (los limites del intervalo de contacto tinico).

Curiosamente, aunque el QSTE aumenta con el numero de ciclos de engrane, la amplitud pico-pico del
error de transmision (PP-QSTE) decrece ligeramente. Ello es debido a que el QSTE minimo aumenta mas
que el maximo, por lo que su diferencia decrece. Esto significa que también decrece, aunque sea ligera-
mente, la carga dindmica inducida media, que estd relacionada con el PP-QSTE. Sin embargo, la carga
dinamica instantanea depende de la pendiente de la curva de error de transmision, que representa las varia-
ciones instantaneas de la velocidad de salida, y, por tanto, las aceleraciones y deceleraciones del eje de
salida (a velocidad de entrada uniforme). Como se aprecia en la Fig. 9, la pendiente de la curva de QSTE
aumenta en el intervalo de contacto unico y disminuye en el intervalo de contacto doble; y, puesto que la
maxima pendiente se produce en puntos del intervalo de contacto doble, la carga dindmica inducida maxima
también decrece con el nimero de ciclos de desgaste.
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Fig. 9. LSR, QSTE, profundidad de desgaste y desgaste acumulado para engranaje SCR con rebaje de profundidad ajustada,
asimétrico (izq.) y simétrico (dcha.).
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Fig. 10. LSR, QSTE, profundidad de desgaste y desgaste acumulado para engranaje HCR con rebaje de profundidad ajustada,

asimétrico (izq.) y simétrico (dcha.).
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La Fig. 10 muestra las mismas curvas de LSR, QSTE, profundidad de desgaste y desgaste acumulado,
cada 200.000 revoluciones del pifién, para el engranaje HCR anterior, con rebaje asimétrico (izquierda) y
simétrico (derecha). En este caso, la velocidad de deslizamiento en la base del pifion es mayor que en la
base de la rueda, con lo que el desgaste a la entrada del contacto es notablemente mayor que a la salida, con
independencia del niumero de ciclos, como se precia en la figura. Se puede observar también que la profun-
didad de desgaste y el desgaste acumulado es ligeramente mayor en el engranaje con rebaje simétrico que
en el de rebaje asimétrico (a la entrada unicamente). De acuerdo con ello, la fuerza al inicio del contacto
disminuye con el desgaste, mientras que aumenta en la zona central del intervalo de engrane. Al final del
intervalo vuelve a disminuir, aunque menos que al inicio.

El QSTE aumenta con el niimero de ciclos de engrane a lo largo de todo el intervalo de contacto; sin
embargo, la amplitud PP-QSTE presenta un comportamiento bastante erratico. Aunque no es facil de apre-
ciar en la Fig. 10, el maximo PP-QSTE para rebaje asimétrico se presenta para 10° ciclos, seguido por 0
ciclos (superficies nuevas), 2:10°, 8-:10°, 6-:10° y 4-10°. Esto es debido a la combinacién de dos factores:
por un lado, el QSTE maximo, que se ubica en uno de los limites del intervalo de contacto doble, aumenta
a medida que aumenta la profundidad de desgaste; pero por otro lado, ese mismo aumento de la profundidad
de desgaste provoca un adelanto del inicio del contacto (y un retraso de la finalizacion), lo que acorta el
intervalo de contacto doble, por lo que sus extremos -en uno de los cuales se localiza el QSTE méximo- se
desplazan, reduciendo ligeramente el QSTE maximo, como se aprecia en los diagramas de QSTE de la Fig.
10. La combinacion de ambos efectos se traducira en aumentos o disminuciones del PP-QSTE, lo que ex-
plica su comportamiento erratico.

La pendiente maxima de la curva de QSTE, y por consiguiente la carga dinamica inducida maxima, per-
manece practicamente constante, si bien para longitudes de rebaje mas largas la pendiente tiende a reducirse
muy ligeramente. Se ha de destacar que, en este caso, el QSTE en el punto de rodadura aumenta con el
numero de ciclos, aunque en ese punto no haya desgaste. Ello es debido a que, para engranajes rectos HCR,
el contacto en el punto de rodadura se produce siempre con al menos otra pareja de dientes contactando en
el mismo instante, y el desgaste que se produzca en esos puntos de contacto simultaneo hace aumentar el
QSTE es esa posicion.

4. INFLUENCIA DE LA PROFUNDIDAD DE DESGASTE EN LA AMPLITUD PICO-PICO
DEL ERROR DE TRANSMISION

Como se ha indicado mas arriba, el rebaje del perfil permite retrasar el inicio del contacto, mitigando asi
el impacto de inicio de engrane, y controlar la carga dinamica inducida, puesto que la profundidad, forma
y longitud del rebaje tiene influencia directa en la forma de la curva de error de transmision, y concreta-
mente en la amplitud PP-QSTE, que esta directamente relacionada con la carga dindmica inducida.

En un trabajo anterior [47], los autores estudiaron la influencia del rebaje en la amplitud PP-QSTE para
engranajes rectos HCR, y encontraron que el rebaje 6ptimo que minimizaba el PP-QSTE era el rebaje si-
métrico, de profundidad ajustada y de longitud de rebaje 0,86d,, donde d,, representa la parte decimal del
grado de recubrimiento &,. Sin embargo, este resultado es valido para superficies sin desgaste. Puesto que
el desgaste tiene influencia en la TVMS, el LSR y el QSTE, ese rebaje optimo para superficies nuevas,
puede no serlo para superficies desgastadas. En este apartado se va a estudiar la influencia de la profundidad
de desgaste en la amplitud PP-QSTE, en engranajes con rebaje simétrico y longitud de rebaje 0,86d, -la
longitud 6ptima para superficies nuevas-, con el fin de encontrar la profundidad de rebaje dptima que mi-
nimice el PP-QSTE una vez se ha producido el desgaste. El estudio se extendera a engranajes SCR y HCR.

La Fig. 11 muestra las curvas de LSR (arriba), QSTE antes del desgaste (medio) y QSTE después de
1.000.000 de revoluciones del pifion (abajo), para los engranajes SCR (izquierda) y HCR (derecha) ante-
riores, con rebaje simétrico de longitud 0,86d,,, para diferentes profundidades de rebaje entre 0,5 y 1,05
veces la profundidad de engrane ajustada. En los diagramas superiores se observa como, a medida que la
profundidad de rebaje disminuye, los intervalos de contacto adicionales, sobre los que se producen los
procesos de carga y descarga del diente parabodlicos, se ensanchan, lo que conlleva la presencia de impactos
de inicio de engrane mayores. También se puede observar como, para profundidades de rebaje superiores
a la ajustada, el grado de recubrimiento efectivo disminuye.
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Fig. 11. LSR (arriba), QSTE sin desgaste (medio) y QSTE después de 1.000.000 de revoluciones del pifién (abajo), para
engranaje SCR (izq.) y HCR (der.) con rebaje simétrico de longitud 0,86d,, para distintas profundidades de rebaje.

En los diagramas medios e inferiores se aprecia que el QSTE aumenta con la profundidad de rebaje y con
el nimero de ciclos de desgaste (es decir, que es mayor en el diagrama inferior, para 1.000.000 de ciclos).
No obstante, la amplitud PP-QSTE es mas dificil de apreciar. En la Fig. 12 se han representado los valores
de la amplitud PP-QSTE en funcién de la profundidad de rebaje, para distintos valores del nimero de ciclos
de engrane del pifion.

En el caso de la transmision SCR (diagrama de la izquierda), se aprecia que, para cada niumero de ciclos
de desgaste, la amplitud PP-QSTE disminuye con la profundidad de rebaje hasta un minimo, a partir del
cual empieza a crecer, y que ese minimo se presenta para valores menores de la profundidad a medida que
aumenta el nimero de ciclos. Se observa también que todas esas curvas se agrupan en torno al punto de
profundidad de rebaje igual al 88% de la ajustada. Se puede concluir, por tanto, que la profundidad de
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Fig. 12. Curva de rigidez de una pareja de dientes rectos.

rebaje optima, que para engranajes nuevos era igual a la ajustada, para engranajes desgastados, esta en torno
al 88% de la ajustada.

En el caso del engranaje HCR (diagrama de la derecha), las curvas parecen agruparse a partir de una
profundidad de rebaje igual a la ajustada, encontrandose una amplitud PP-QSTE practicamente invariante
con el numero de ciclos para una profundidad de rebaje un 10% superior a la ajustada, lo que constituye la
profundidad de rebaje 6ptima.

5. CONCLUSIONES

Se ha presentado un modelo analitico, simple y eficiente, para la simulacion de la rigidez de engrane, el
error de transmision y el reparto de carga, para engranajes rectos con modificacion de perfil, considerando
la influencia del desgaste de los flancos de los dientes. La profundidad de desgaste se calcula a partir de la
distribucion de carga y la velocidad de deslizamiento en cada punto del intervalo de contacto, y se introduce
en el modelo como una distancia adicional entre dientes que ha de cubrirse para alcanzar el contacto, que
influye en el reparto de carga y el error de transmision en los ciclos de engrane posteriores. La formulacion
analitica del modelo permite la realizacion de calculos suficientemente aproximados, con muy bajo coste
computacional.

La separacion adicional inducida por el desgaste hace aumentar el error de transmision, pero a menudo
reduce la amplitud de oscilacion pico-pico, y por lo tanto la carga dindmica inducida media. Concretamente,
esto ocurre para engranajes rectos tanto de grado de recubrimiento estdndar como de alto grado de recubri-
miento sin rebaje, asi como para engranajes de grado de recubrimiento estandar con rebaje a la entrada del
intervalo de engrane. El comportamiento de lo engranajes de alto grado de recubrimiento con modificacion
es mas erratico debido al desplazamiento de los limites del intervalo de contacto producido por el desgaste,
que reduce el error de transmision maximo.

A partir del rebaje 6ptimo para minima amplitud de error de transmision para dientes sin desgaste, se ha
estudiado la influencia del desgaste en esa amplitud de error y se ha estudiado la profundidad de rebaje que
hace minima la amplitud del error después del desgaste. Como resultado de este estudio, se pueden extraer
las siguientes conclusiones:

e Para engranajes de grado de recubrimiento estdndar, la amplitud pico-pico del error de transmi-
siéon disminuye con el nimero de ciclos de desgaste para profundidades de rebaje pequeiias, y
aumenta a partir de profundidades proximas a la ajustada. La profundidad de rebaje optima
cuando los dientes se han desgastado corresponde al 88% de la profundidad ajustada, ya que en
ese punto la amplitud de error aumenta de manera muy poco significativa con el numero de ciclos
de engrane.

e En el caso de engranajes de alto grado de recubrimiento sucede lo contrario: la amplitud pico-
pico del error de transmision aumenta con el nimero de ciclos de desgaste para profundidades de
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rebaje pequeias, y disminuye para profundidades superiores a la ajustada. La profundidad de
rebaje Optima se sittia en 110% de la ajustada, para la que la amplitud del error permanece sensi-
blemente invariante con el nimero de ciclos.
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INFLUENCE OF THE DEPTH OF RELIEF ON THE MESHING
STIFFNESS, LOAD SHARING, AND TRANSMISSION
ERROR OF SPUR GEARS WITH WEAR

Abstract — In power transmission gears, the geometry of the contact surfaces influences the mesh stiffness and
transmission error, which is source of dynamic load, noise, and vibration. Modifications in the geometry of the
profiles, such as the tip relief to avoid the mesh-in impact or the wear that inevitably occurs in the sliding contact
between friction surfaces, have therefore influence on the dynamic behaviour of the transmission. This paper
presents a study of the influence of the depth of relief on the transmission error of spur gears with wear. The
evolution of the peak-to-peak amplitude of transmission error, which determines the induced dynamic load, with
the number of wear cycles, is analysed. The analysis considers depths of relief greater and smaller than the ad-
justed value for the elimination of the mesh-in impact, as well as symmetrical reliefs (at the beginning and end of
contact) and asymmetrical (only at the end of contact), applied to standard and a high contact ratio spur gears.
The case of symmetric relief with optimal length of relief for minimum amplitude of transmission error is specif-
ically analysed and the optimal depth of relief for minimum amplitude after a certain number of wear cycles is
studied.
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