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CAPITULO 1

MODELO DE RIGIDEZ DE ENGRANE, ERROR
DE TRANSMISION Y REPARTO DE CARGA
PARA ENGRANAJES RECTOS

En este documento se recoge el desarrollo del modelo de rigidez de engrane,
error de transmisién y reparto de carga para engranajes rectos exteriores. Se
presenta de manera ordenada y sistematica la evolucién completa del cono-
cimiento adquirido, partiendo del modelo tedrico —sin considerar deforma-
ciones—, siguiendo por el modelo extendido -considerando deformaciones—, y
terminando por el modelo con rebaje —considerando modificaciones de per-
fil-. A partir de aqui se podran incluir nuevos factores, como desgaste, erro-
res de fabricacidn, etc. Servira también para fijar la nomenclatura de poste-
riores modelos para engranajes helicoidales o de dentado interior.

1.1. RIGIDEZ DE LA PAREJA DE DIENTES

Se ha de distinguir entre la rigidez de la pareja de dientes, que es la fuerza con la que ha
de empujar un diente a su contrario para que se produzca una deformacién de una unidad de
longitud, medida en la linea de presion, de la rigidez de engrane, que es la rigidez de todas
las parejas de dientes en contacto simultaneo, en un instante dado (o posicion de engrane
dada). Se designaran por Ky, y K7, respectivamente.

En el Documento Técnico EC-111/5 se obtuvo una féormula aproximada para la rigidez de
la pareja de dientes, que se expresaba como:

KM (f) = KMmax COS[bO (E - Em)]

definida sobre el intervalo de contacto [&;,,, €out ], Y, Naturalmente, igual a cero fuera de ese
intervalo. Ky;,4, €5 Un pardmetro todavia no estudiado en profundidad. De momento ha de
calcularse por integracion numérica de las ecuaciones del potencial elastico, 0 mediante
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técnicas de elementos finitos. En este documento se utilizaran valores normalizados de la
rigidez [Ky, / Kymax] para las representaciones graficas.

Para presentar el calculo de b, y &,,, es necesario hacer antes unas consideraciones previas.
La ecuacién anterior se obtuvo para engranajes con altura de cabeza igual al moédulo, y radios
de cabeza y distancia entre centros nominales con desplazamiento. Se llamara engranaje es-
tandar asociado al engranaje considerado, y se designara con el superindice **, a un engra-
naje con altura de cabeza igual al médulo, radios de cabeza y distancia entre centros nomi-
nales con desplazamiento, y resto de parametros geométricos como los del engranaje consi-
derado; es decir:

hyr=1
Tout =Ty +m(x + 1)
C™ =1y + 1y + m(x; + x3)

Este engranaje estandar asociado tendra un grado de recubrimiento ¢;* y un punto medio
del intervalo de engrane & que vendran dados por:

E** — *k + *k _ t IEE]
a outl out2 2 t
kK
*k *k _ Sa
m — Soutl 2

Estos pardmetros, en concreto €. y &2+, han de calcularse sin tener en cuenta ningun tipo
de restriccion de interferencia o apuntamiento, puesto que se trata de un engranaje ficticio,
sobre el que més adelante se haran las correcciones oportunas.

Si ahora se modifica la distancia entre centros, para hacerla coincidir con la del engranaje
considerado, se llega a un engranaje intermedio, que se designara por el superindice *, cuyo
grado de recubrimiento y punto medio del intervalo de engrane seran:

* o gkk + *% _ Zl + ZZ t 1%
& = $outt outz ~ 5 ga;
*
* o gkk _S_a
f‘m - Soutl 2

Finalmente, si se ajustan las alturas de cabeza efectivas —considerando, por tanto, la posi-
bilidad de engrane en vacio—, se llega al engranaje considerado, para el cual;

ap = ay

2n

€a = Sourn + Soutz — tg (X;

$m = $m

donde &,,, ya no es el punto medio del intervalo de contacto sino el punto de rigidez maxima.
El punto inferior de contacto se puede calcular con la ecuacion:
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Zl + Zz ,
finnl = 2T tga, — foutz

Hechas estas consideraciones previas, los pardmetros de la ecuacién aproximada de la ri-
gidez de la pareja de dientes b, y &, se calculan de la siguiente manera:

1

1 £5\? 2
bg = |:§<K1 +7) - Kz]

donde «; y k, son coeficientes que dependen del enfoque con que se quiera estimar la rigidez
del empotramiento y del contacto. En este documento, para las figuras, se consideraran los
valores del enfoque Il, k; = 1,11y x, = 1,17.

En adelante, el parametro ¢ se identificara con una coordenada lineal a lo largo de la linea
de presion, y su valor en cada punto sera igual al del parametro &; de la rueda conductora
cuando su evolvente —o su prolongacién— pasa por él, es decir:

Z |r?
f= g -1
T .|
En el punto de tangencia de la linea de presion con la circunferencia de base de la rueda
conductora & = 0, y en el punto de tangencia con la circunferencia de base de la rueda con-

ducida & = 2%

21

tg a;.

1.2. MODELO DE CONTACTO TEORICO

Para el modelo tedrico, es decir, sin tener en cuenta las deformaciones de los dientes, una
vez calculados los valores de b, y &,,,, y los limites del intervalo de contacto &;,,,, Y &oue, 12
rigidez de la pareja de dientes se puede expresar como:

KM (f) =0 para f < Einn
KM (f) = K[\j[maxb COS(bO (5 - fm)) para finn S E S fout
Ky (f) =0 para fout <¢

En esta ecuacion se ha hecho Kymax = Kpmax b, de manera que Kyp,q NO depende del
ancho de cara. La rigidez de engrane en una posicion dada sera la suma de las rigideces de
las parejas de dientes en contacto en ese instante:

Kr-n(®) = ) Ky(©) = ) K€ +))
J J

Aplicando el principio de minimo potencial de deformacion se obtiene que la fraccion de
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carga soportada por la pareja de dientes i en cada posicion de engrane viene dada por:

Kui(§)
Ri_n(§) = ——
Kr_en(§)
y, consecuentemente, la deformacién de la pareja de dientes en la misma posicién sera:
Fi(§)  Ripn(OFr Fr

5th(f) =

Kui(®)  Kwi(®) — ZjKuE+))

En esta Gltima ecuacion se puede apreciar que la deformacidn de la pareja de dientes i no
depende de i, de donde se puede concluir que:

La deformacion de todas las parejas de dientes en contacto simultaneo en
un instante dado es la misma.

Esto quiere decir que la deformacion de los dientes por efecto de la carga se traduce en un
retraso de la rueda conducida respecto de su posicidn conjugada con la de la rueda conduc-
tora, razdn por la que se denomina error de transmisién cuasi estatico. En adelante, y por
simplificar, se denominara sencillamente error de transmision, pero debe tenerse en cuenta
que hay otros factores que influyen en el error de transmision, como desalineamientos, erro-
res de fabricacion, efectos vibratorios, etc. En la Figura 1.1 se muestra el desfase entre las
ruedas conductora y conducida por efecto de la deformacion. En general, el error de transmi-
sion se puede expresar en términos de desfase angular (angulo ¢, en la figura) o en términos
de desfase lineal en la linea de presion (distancia cd en la figura, equivalente a &, en la
Gltima ecuacién). En este documento se empleara este enfoque lineal.

Las tres ultimas ecuaciones constituyen el modelo tedrico de rigidez de engrane, reparto
de carga y error de transmision. En la Figura 1.2 se representan las curvas correspondientes,

Figura 1.1. Retraso de la rueda conducida por efecto de la deformacion de los dientes.
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Figura 1.2. Modelo de contacto teérico: rigidez de la pareja de dientes, rigidez de engrane, reparto
de cargay error de transmision de engranajes rectos con grado de recubrimiento estandar.

junto con la curva de rigidez de la pareja de dientes, para un engranaje de grado de recubri-
miento estandar, esto es, entre 1y 2.

1.3. MODELO DE CONTACTO EXTENDIDO

En la Figura 1.1 se puede apreciar que la deformacion de los dientes —el error de transmi-
sion- tiene otro efecto importante en el engrane de los dientes, que consiste en un adelanto
del inicio del contacto (y un retraso de la finalizacion del mismo, no representado en la fi-
gura). En efecto, en la posicion representada en la figura, en que el perfil de la rueda conduc-
tora pasa por el punto b, si no hubiera retraso en la rueda conducida —si no hubiera carga— la
prolongacidn de su perfil también pasaria por b, y no habria contacto hasta alcanzar el punto
e, que es el punto inferior de contacto. Sin embargo, debido a la deformacidn, el diente con-
ducido no pasa por b sino por a, y se produce contacto en el punto I. Ello se traduce en un
intervalo de contacto adicional al inicio del contacto, que correspondera al intervalo be en la
linea de presidn, y otro intervalo adicional de contacto parecido a la finalizacién del engrane.

Los limites de este intervalo de contacto extendido se designaran por & in Y émax- Obvia-
mente, sus valores dependen de la carga transmitida, pero lo que parece claro a la vista de la
Figura 1.1 es que dichos valores seran funcion de los valores de la deformacion & en ese
instante (de la distancia cd en la figura, que es igual a la distancia ab) y de la geometria de
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los dientes. Esta relacion, puramente geométrica, entre & y la distancia be, se puede expresar
como la distancia 6, que se habria de aproximar el diente conductor al conducido en el in-
tervalo adicional de contacto, es decir, fuera del intervalo [&;,,,,, €, ], para tocar la base del
diente conducido. Esa distancia se puede aproximar con mucha precision mediante la ecua-
cion:

2

2
6(8) = (Z_:[) Cp—inn Tp1 (inn — f)z para § < &inn
8¢ =0 para  $ipp < § < Soue
2 2
66 (5) = <Z_7:) Cp—out Tph1 (5 - fout)z para Eout = E

donde Cy—inn Y Cp—oue SON CONstantes cuyo procedimiento de calculo se describe en el anexo
de este documento. Esa misma ecuacion se puede utilizar para calcular los limites del inter-
valo de contacto extendido. En efecto, si en esa ecuacion se hace 6, (¢) igual a la deforma-
cion en el punto inferior (o superior) de contacto extendido y se despeja &, se obtendréa el
valor de &,i, (0 émax), pero ello requerira de un procedimiento iterativo puesto que, como
es evidente, no es posible calcular la deformacion en esos puntos antes de conocer esos pun-
tos. No obstante, se puede evitar este proceso iterativo si se admite que la deformacion en
Emin Y €max S€ra muy parecida a la deformacion teérica en &, Y €,.¢, de manera que:

5th (Einn)

Cp —inn"b1

Zy
fmin = Einn - %

Z

_ 6th(€out)
émax - Eout + % -~

Cp—outrbl

Se puede comprobar que la rigidez de la pareja de dientes en los intervalos de contacto
adicionales, siempre que estos sean pequefios, como sucede siempre, es practicamente cons-
tante. En consecuencia, la expresion de la rigidez de la pareja de dientes se puede generalizar
de la siguiente manera:

KM (5) = Kltlmaxb COS(bO (finn - fm)) para fmin < 5 < finn
Ky (f) = KI*VImaxb COS(bO (f - fm)) para finn <¢< gout
KM (5) = Kltlmaxb COS(bO (fout - fm)) para fout < E < Emax

Con las expresiones de Ky, ¢, €min Y Emax S€ puede proceder a la formulacion del modelo
de contacto extendido. La fuerza que soporta una pareja de dientes en un punto dentro del
intervalo tedrico de contacto [€;,,,,, €ousl €5 igual a la rigidez de la pareja en ese punto mul-
tiplicada por el error de transmision en ese instante. Esto es asi porque dentro del intervalo
tedrico de contacto los dos dientes de la pareja estan en contacto incluso cuando no hay carga,
y por tanto la deformacién de los dientes es igual al error de transmision. Sin embargo, en el
intervalo de contacto adicional esto no es asi porque para iniciar el contacto los dientes se
han de acercar una distancia &, de manera que la deformacion efectiva sera la diferencia
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8§ — 6. Y como & es igual a 0 en todo el intervalo de contacto tedrico, se puede poner con
toda generalidad:

Fi(§) = Kugj (§) (8exe (§) = 66(8)) = Kug (§ + 1) (Bexe (§) — 85 + 1))

La fuerza total transmitida sera la suma de la fuerza sobre cada una de las parejas en con-
tacto, y por tanto:

Fy = ZF]-@) - 6ext(f>ZKM(f +7) —ZKM@ + )86,( +J)
J J J

donde 6., (&) se ha sacado fuera del sumatorio puesto que es igual para todas las parejas de
dientes, y por tanto independiente de j. En consecuencia, el error de transmision se puede
obtener sencillamente despejandolo de esta ecuacién:

Fr+2iKu(€+oc(E+))
YiKuE+))

El reparto de carga se puede obtener sustituyendo la expresion de &, () en la de F;($):

R () = PO _ K ®) (Fr+ 3 K (€ + )8 + 1)
ext Fr Fr i K +))

Sext (f) =

- 5a(€)>
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Figura 1.3. Modelo de contacto extendido: rigidez de la pareja de dientes, rigidez de engrane,
reparto de carga y error de transmision de engranajes rectos con grado de recubrimiento estandar.
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Por Gltimo, la rigidez de engrane se obtiene a partir de la fuerza total y el error de transmi-
sién:

Fr FrYiKu(@ +))
8ext (@) Fr+X;Ku(§ +)6c(E +))

Las tres Gltimas ecuaciones constituyen el modelo extendido de rigidez de engrane, reparto
de carga y error de transmision. En la Figura 1.3 se representan las curvas correspondientes,
junto con la curva de rigidez de la pareja de dientes extendida, para el engranaje de grado de
recubrimiento estandar de la figura anterior. Es digna de mencion la forma parabolica de las
curvas durante los intervalos de carga de las parejas de dientes, asi como el alargamiento del
intervalo de contacto efectivo y el correspondiente acortamiento del intervalo de contacto
dnico.

KT—ext (f) =

1.4, MODELO DE CONTACTO CON REBAJE

El prematuro inicio del contacto provocado por el error de transmisién no sélo se traduce
en un intervalo adicional de contacto. En la Figura 1.1 se aprecia que este contacto prematuro
tiene lugar fuera de la linea de presion, de manera que no es un contacto conjugado, por lo
que las componentes de la velocidad en la direcciéon normal a los perfiles de un diente y otro
no son iguales. Esto se traduce en la presencia de un choque al inicio del contacto, y un
empuje a la finalizacion del mismo, que son fuente de sobrecargas dinamicas, ruido y vibra-
ciones.

La manera mas eficaz, y mas frecuentemente empleada, de mitigar estos indeseables efec-
tos es la modificacion del perfil. En la Figura 4 se aprecia, de manera muy gréfica, el efecto
de un rebaje en la cabeza del diente conducido en el retraso del inicio del contacto. Es evi-
dente que si se elimina material de la cabeza del diente conducido el contacto no se produce
en el punto I (en esa posicion los perfiles no se pueden acercar méas; su separacion viene
impuesta por la deformacién de las parejas de dientes que ya estan contactando), sin que se
desplazara a un punto posterior, mas a la derecha de I. Incluso, si la profundidad de rebaje es
la adecuada, el punto de inicio de contacto se podré desplazar hasta el punto de inicio tedrico
(el punto e), dentro de la linea de presién, evitando por tanto el impacto de inicio mencio-
nado.

Para definir un rebaje se han de conocer tres parametros: la profundidad, la longitud y la
forma. Existen diversas maneras de definir cada uno de ellos —por decirlo de algiin modo,
distintos sistemas de referencia—; en este documento se expresaran todos en funcién del pa-
rametro de contacto ¢. Asi, la profundidad de rebaje Ay sera la diferencia entre los para-
metros & correspondientes a la posicion de contacto representada en la Figura 1.4 (¢ del punto
b) y a la posicion de contacto de un perfil imaginario (o avanzado) del diente conductor que
pasara por el punto de cabeza del perfil rebajado. La longitud de rebaje Aé; es la diferencia
de parametros ¢ correspondientes al punto de cabeza y al punto de entronque del rebaje con
el perfil de evolvente, del diente rebajado. La forma del rebaje es la ecuacion que define la
profundidad de rebaje en cada punto del mismo. Los rebajes mas habituales son el lineal y el
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Figura 1.4. Retraso en el inicio del contacto producido por el rebaje del diente.

parabolico, que se expresarian de la siguiente manera;

5R (f) = Ap_inn

8:(8) = B iun (1 -

5R(f) =0

54(6) = B oue (1
6R (f) = AR—out

) para fmin < f < finn
5 - Einn /
AfR para finn < 5 < Einn + AfR—inn
—inn
] para finn + AfR—inn < f < gout - A€R—out
IEEAY
- AEO ) para Eout - AéR—out < E < fout
R—-out
para Eout < E < Emax

conj = 1 pararebaje lineal y j = 2 para rebaje parabolico.

La profundidad de rebaje en cada punto &, es una nueva holgura entre los dientes en con-
tacto, es decir, una distancia adicional que los dientes tienen que aproximarse entre si para
contactar, y por tanto una cantidad que hay que descontar al error de transmision para calcular
la deformacién de los dientes, como sucedia con & en el intervalo de contacto adicional. Asi
pues, siguiendo el mismo procedimiento, la fuerza que soporta una pareja de dientes en con-

tacto es:

Fi(§) = Ku(©) (8:(9)

Como en el caso anterior, la fuerza total transmitida sera la suma de la fuerza sobre cada

= 865(8) = 85;(©)) = Ku(§ + D (8,(8) = 86(& + ) — 8a(& + 1)

una de las parejas en contacto:

Fr= Y B =8, ) Kul +)) = ) Kl + D36 + )+ 66 +)))
J J

J

y, despejando §,.(£), se obtiene el error de transmisién:
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Fr+ 3Ky +D(6c(E+)) +6:(+)))
YiKuE+))

El reparto de carga se puede obtener sustituyendo la expresion de §,.(§) en la de F;(§):

S, &=

FE) _ Ku(@ [ Fr+ % Ku@+ N8 +)) +85E+D) s
Fr — Fp % Ku(§ + ) ¢

R.(§) = (O+8:(9)

y la rigidez de engrane se obtiene a partir de la fuerza total y el error de transmision:
Fr Fr Y Ku(§ +))
8:(8) " Fr+ X Ku(€ + (06 + ) + 8p € +)))
Las tres Ultimas ecuaciones constituyen el modelo con rebaje de rigidez de engrane, reparto
de cargay error de transmision. Pero a pesar de que el modelo queda completamente definido

por esas ecuaciones, las posibilidades que ofrece el rebaje son muy diversas, y requieren una
discusion mas detallada.

Kr_(§) =

En primer lugar se ha de analizar la influencia de la profundidad de rebaje. Se ha indicado
mas arriba que si la profundidad de rebaje es la adecuada, el inicio del contacto se puede
desplazar hasta el punto de inicio de contacto tedrico ¢ = &;,,,,, con la ventaja de que el con-
tacto se produce dentro de la linea de presién, las velocidades perpendiculares a los perfiles
son iguales en ambos, y no se produce impacto de inicio. Esta profundidad de rebaje se de-
nominara profundidad ajustada. Para calcular esta profundidad de rebaje ajustada bastara
con imponer la condicion R, (¢, ) = 0,y por tanto:

6r(€inn) - (5G(finn)+6R(€inn)) =0

De las expresiones de §; y 8y se tiene que 85(&, ) = 0y 8z(£,,.) = Ag—inn, de manera que
la profundidad de rebaje ajustada resulta ser:

(AR—inn)ad = 6r(finn)
(AR—out)ad = 6r(§out)

En realidad, se podia haber llegado a esta misma conclusion mediante la simple observa-
cion de la Figura 1.4. En todo caso, para calcular el valor de Ag_;,.,, (Y 10 mismo cabria decir
de Ag_,.:) basta con sustituir ese valor en la expresion del error de transmision:

(A ] ) _ FT + Zj KM(finn +j)(56(finn +]) + 5R(§inn +]))
R-inn’ad = 2 Ky Ginn + 1)

y despejar Ap_;nn, teniendo en cuenta que & (El.nn + j) depende linealmente de é1. En el caso
de un engranaje con grado de recubrimiento entre 1y 2, cuya longitud de rebaje sea tal que no
afecte al punto de contacto Unico superior, es decir, que 6z (&, + 1) = 0, la ecuacion anterior
queda de la forma:
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_ FT + KM (flnn)(o + (AR—inn)ad) + KM (fl’nn + 1)(0 + 0)

(Br-innJaa = Kox Gorn) + Koa G + )
_Fr+Ku (Einn) (Br—inn)aa
Ky (§inn) + Ky (§inn + 1)
de donde:

Fr
KM (ftnn + 1)
Si la profundidad de rebaje es menor que la ajustada (o, lo que es equivalente, la carga

(AR—inn)ad =

22 22
2 [K) th ——ext —r ) K th ——ext —r
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Figura 1.5. Modelo de contacto con rebaje: rigidez de engrane, reparto de carga y error de trans-
misién con rebaje lineal ajustado a la entrada (izquierda) y con rebaje menor a la entrada y mayor
a la salida (derecha).
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mayor que la nominal), el punto de inicio de contacto se acercara al punto de inicio de con-
tacto teorico, pero sin alcanzar su posicion, se producira contacto fuera de la linea de presion,
y por tanto impacto de inicio. Si la profundidad de rebaje es mayor que la ajustada (o la carga
menor que la nominal), el contacto se iniciara después del punto de inicio de contacto tedrico,
dentro de la linea de presion y sin impacto de inicio; no obstante, se reducira el intervalo de
contacto efectivo, y por tanto el grado de recubrimiento.

La Figura 1.5 muestra las curvas de rigidez de engrane, reparto de carga y error de trans-
mision de dos parejas de engranajes iguales, a la primera de las cuales se le ha practicado un
rebaje de profundidad ajustada al principio del engrane —en la cabeza de la rueda conducida—
Gnicamente, mientras que a la segunda se le han rebajado ambas ruedas, con profundidad
menor de la ajustada al inicio, y mayor a la finalizacion. Se aprecia el proceso de carga para-
bolico a la entrada, caracteristico de la presencia del impacto de inicio, y la reduccion del
intervalo de contacto efectivo a la salida. Se aprecia también que en los intervalos de rebaje
la rigidez de engrane disminuye, el error de transmision consecuentemente aumenta, y la
carga soportada por la pareja de dientes disminuye, lo que hace que aumente en la pareja en
contacto simultaneo, resultados todos ellos esperables.

La aplicacidn del rebaje tinicamente al inicio del engrane, es decir, en la cabeza de la rueda
conducida, tiene sentido por el hecho de que el impacto de inicio es mucho més peligroso
que el empuje de salida, y por ello es frecuente en la practica. Se denominara rebaje de
entrada, y se practicara en la cabeza de la rueda conducida. Cuando se practica en ambas
ruedas se denominara rebaje de entrada y salida. Cuando ambos rebajes, de entrada y sa-
lida, sean iguales (es decir, cuando Ag_inn = Ar—out Y Aég_inn = Aér_out), S€ denominara
rebaje simétrico.

Finalmente, parece razonable imponer a la longitud de rebaje la condicién de que en todo
momento haya al menos una pareja de dientes engranando evolvente contra evolvente, y por
tanto con el punto de contacto dentro de la linea de presion. Esta condicion se expresa de la
siguiente manera:

A§R—inn + AfR—out < &g — 1
Se llamara rebaje largo al que no cumpla esa condicion.

La Figura 1.6 muestra las curvas de rigidez de engrane, reparto de carga y error de trans-
mision para una pareja de engranajes con rebaje largo de entrada y con rebaje largo simétrico.
Se puede apreciar que en ambos casos el rebaje largo reduce la amplitud de variacién tanto
de la rigidez de engrane como del error de transmision. Este resultado es importante porque
la sobrecarga dinamica inducida esta gobernada por la amplitud pico-pico del error de trans-
mision. En efecto, si el error de transmision mide el desfase entre la posicion de la rueda de
salida y su posicidn ideal, la variacion temporal del error de transmision medira la variacion
de la velocidad de dicha rueda, es decir, la aceleracion a que esta sometida en cada punto,
que origina la sobrecarga dindmica. En definitiva, se puede afirmar que la sobrecarga dina-
mica en cada punto es proporcional a la pendiente de la curva de error de transmision en ese
punto, y por lo tanto, la sobrecarga dindmica media estara relacionada con la amplitud de
variacion del error de transmision, aunque esta variacién pueda no ser ya directamente pro-
porcional. Se puede apreciar también en la Figura 1.6 que el rebaje largo de entrada produce
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Figura 1.6. Modelo de contacto con rebaje: rigidez de engrane, reparto de carga y error de trans-
mision con rebaje lineal ajustado largo a la entrada (izquierda) y ajustado largo simétrico (derecha).

una repentina reduccion de la rigidez de engrane en la parte del intervalo de contacto Unico
afectada por el rebaje, y paralelamente un repentino aumento del error de transmision, que
ocasiona la aparicion de un pico en dicha zona. El rebaje largo simétrico provoca reducciones
ostensibles de la amplitud pico-pico del error de transmision, lo que ofrece interesantes po-
sibilidades de disefio.

1.5. ENGRANAJES DE ALTO GRADO DE RECUBRIMIENTO

El modelo para engranajes de alto grado de recubrimiento no presenta estrictamente nin-
guna diferencia con el de engranajes de recubrimiento estandar. Todas las ecuaciones
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El caso de rebajes largos se muestra en la Figura 1.8. Como en el caso anterior, el rebaje
largo reduce la amplitud de variacion de la rigidez de engrane y del error de transmisién. En
el caso de rebaje largo de entrada se produce una repentina reduccion de la rigidez de engrane,
y un pico en la curva de error de transmision, en los puntos del intervalo de contacto doble
afectados por el rebaje. Ademas, la reduccion de la carga transmitida por la pareja de dientes
al inicio del intervalo inferior de contacto doble debida al rebaje provoca por compensacion
un pico de carga en la pareja de dientes en contacto simultaneo, es decir, al inicio del intervalo
de contacto doble. Este resultado puede tener importancia para el calculo resistente de los
dientes, pues no es inhabitual el caso de que la presién de contacto critica, que se presenta en
el intervalo inferior de contacto doble, sea mas restrictiva que la tensién de rotura en la base
critica, que se presenta al inicio del intervalo superior de contacto doble. Se aprecia que con
un rebaje de entrada largo se reduciria la presion de contacto critica a costa de aumentar la
tensidn de rotura en la base critica, lo que aumentaria la capacidad de carga de la transmision.

El rebaje largo simétrico provoca, como antes, reducciones de la amplitud pico-pico del
error de transmisidn, en este caso hasta niveles extraordinariamente bajos. En contrapartida,
la carga aumenta en la parte central del intervalo de contacto, lo que puede afectar a las ten-
siones criticas a rotura en la base y a presion superficial, y por tanto a la resistencia de los
dientes.
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Figura 1.9. Engranaje de grado de recubrimiento estandar y altura de cabeza menor que 1 en la
rueda conducida y mayor que 1 en la rueda conductora, con rebaje de entrada y salida ajustados.
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1.6. ENGRANAJES CON DIMENSIONES NO ESTANDAR

Tampoco se ha hecho en los desarrollos anteriores ninguna hipdtesis acerca de las dimen-
siones de los dientes. El modelo y todas las ecuaciones presentadas son validos, por tanto,
para cualquier valor de los pardmetros geométricos de la pareja de engranajes, normalizados
0 no. Sin embargo, todas las figuras presentadas se refieren a engranajes con altura de cabeza
igual al modulo, es decir, h, = 1. Un valor distinto de la altura de cabeza no alteraré el
aspecto de ninguna de esas curvas; tan s6lo hara variar el grado de recubrimiento y, por tanto,
la longitud del intervalo de engrane.

Pero el modelo es igualmente valido para alturas de cabeza diferentes en una y otra rueda.
Es un caso relativamente poco frecuente, pero se puede dar en casos de interferencia en la
base —en que se ha de reducir el radio de cabeza de la rueda contraria—, 0 en casos de pene-
tracion con engrane en vacio —en que el radio de cabeza efectivo de la rueda de la rueda
contraria se reduce con la penetracion—. En este caso, la simetria que presentan respecto del
punto medio del intervalo de contacto las curvas tedricas y extendidas —incluso las curvas
con rebaje si se trata de rebaje simétrico— se pierde.

En las Figuras 1.9 a 1.11 se presentan las curvas de rigidez de la pareja de dientes, rigidez
de engrane, reparto de carga y error de transmision, para distintos casos con altura de cabeza
diferente en ambas ruedas:
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Figura 1.10. Engranaje de grado de recubrimiento estandar y altura de cabeza menor que 1 en
ambas ruedas, con rebaje de entrada de profundidad menor que la ajustada, y mayor en el rebaje de
salida.
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