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En engranajes de transmision de potencia, las deformaciones de los dientes inducidas por la carga
provocan un adelanto del inicio del contacto y un retardo en la finalizacion del mismo. Ello revela
la existencia de un impacto de inicio de engrane y de un empuje de finalizacion. Ambos contactos
se producen fuera de la linea de presion y, por tanto, entre puntos no conjugados de los perfiles, lo
que influye negativamente en la suavidad y continuidad del engrane. Sin embargo, no son ambos
igualmente nocivos, pues el impacto de inicio supone la presencia de un choque entre la base del
diente conductor y la cabeza del diente conducido, que es origen de sobrecarga dinamica, ruido y
vibraciones.

Para evitar el impacto de inicio se puede introducir un rebaje de punta en la rueda conducida, lo
que retrasa el inicio del contacto, tanto mas cuanto mas profundo sea el rebaje. La profundidad
ideal es la que desplaza el punto de inicio de contacto efectivo al punto teorico, pues profundidades
menores reducen, pero no eliminan del todo, el impacto de inicio, y profundidades mayores, aunque
lo eliminan por completo, reducen el intervalo de contacto y, por tanto, el grado de recubrimiento.

Lo anterior plantea un problema en el caso de engranajes planetarios debido a que la profundidad
de rebaje ideal —también llamada profundidad ajustada— en el engrane planeta-corona no tiene por
qué ser la misma que en el engrane planeta-sol. En el caso de una etapa multiplicadora, como las
de los aerogeneradores, el par entra por el porta-planetas y el planeta es la rueda conductora en
ambos engranes, con el anillo y con el sol, de manera que, como los rebajes se han de aplicar en
las ruedas conducidas —el anillo y el sol-, se pueden practicar con la profundidad requerida en
cada caso. En cambio, en etapas planetarias reductoras, muy frecuentes en vehiculos eléctricos con
motor en rueda, el rebaje se ha de aplicar al planeta, y la profundidad de rebaje se puede ajustar,
a lo sumo, para uno de los engranes, pero no para los dos.

En este trabajo se presenta un estudio de la influencia de la profundidad de rebaje del planeta en
etapas reductoras de engranajes planetarios rectos, resultado del cual se establece una propuesta
de profundidad de rebaje optima, entendiendo por tal la que hace minima la amplitud pico-pico del
error de transmision, y por lo tanto la sobrecarga dinamica inducida.
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Determinacion de la profundidad de rebaje optima para reductoras planetarias

1. Introduccion

Los engranajes planetarios proporcionan altas densidades de potencia y compactos diseflos gracias a la transmision
de la potencia a través de multiples ramas [1], por lo general entre 3 y 6. Cada rama esta formada por un engranaje
de dentado exterior (el planeta) que engrana simultdneamente con otro exterior (el sol) y uno interior (el anillo).
Los planetas estan todos conectados por una estructura rigida, llamada portaplanetas [2]. Normalmente, los
planetas estan simétricamente distribuidos alrededor del sol (o de su eje de rotacion) [3] a fin de equilibrar los
esfuerzos sobre el eje, lo que disminuye la sensibilidad a los errores de fabricacion [2].

Cuando se fija el anillo, y se deja girar al portaplanetas, se obtienen relaciones de transmision altas, lo que, unido
a las altas densidades de potencia, se traduce en elevados pares de entrada, que se transmiten a través de las distintas
ramas. Sin embargo, el par no se distribuye uniformemente entre los distintos planetas, debido a errores de
fabricacion y montaje, holguras, etc., asi como a la distinta posicion relativa de engrane de cada planeta, en el caso
de configuraciones asincronas [4].

Muchas han sido las investigaciones realizadas sobre la distribucion de carga en engranajes planetarios hasta el
dia de hoy [5-15], en las que se han tomado en consideracion distintos tipos de errores de fabricacion y montaje,
y estudiado su relacion con el comportamiento dinamico de la transmision. Mas recientemente, el interés de los
investigadores se ha orientado mas hacia el estudio de la dinamica de las etapas planetarias, desde la estimacion la
variacion de la rigidez de engrane con el tiempo [16], la influencia del desfase entre planetas [17], de errores de
fabricacion [18], de errores de montaje [19], de la configuraciéon geométrica [20, 21] o de errores en el
posicionamiento de los ejes [22].

En la mayor parte de estos trabajos [5-6, 9-10, 17-21], la realizacion de todos estos célculos se ha llevado a cabo
mediante la utilizacion de técnicas computacionales basadas en el Método de los Elementos Finitos. Pero todas
estas técnicas requieren un considerable esfuerzo de preparacion y un elevado coste computacional, lo que acarrea
problemas no pequeiios cuando se han de realizar estudios repetitivos con distintas configuraciones geométricas
y, por supuesto, en distintas posiciones de engrane. Para hacer frente a estos inconvenientes, los autores [4, 22]
han desarrollado un modelo de comportamiento dindmico de engranajes planetarios rectos, que permite simular el
reparto de carga, la rigidez de engrane y el error de transmision, incluyendo el caso de dientes con modificacion
de perfil. Esta basado en los modelos desarrollados previamente para engranajes de dentado exterior [23, 24] y de
dentado interior [25], que a su vez se obtuvieron a partir del principio de minimo potencial de deformacion [26-
30]. La rigidez de cada planeta en cada posicion de engrane se calcula como la suma de la rigidez de cada una de
las parejas de dientes en contacto en esa posicion, incluyendo las parejas en contacto de ambos engranes, planeta-
sol (PS) y planeta-anillo (PA), considerando, naturalmente, que el punto de contacto es diferente en cada pareja.
Y lo mismo con los restantes planetas, teniendo en cuenta también que la posicion relativa de engrane de cada uno
es diferente si se trata de una configuracion asincrona [4].

El rebaje de punta se utiliza para retrasar el punto de inicio de engrane (y adelantar el de finalizacion de engrane)
y evitar el choque que se produce al inicio (y el empuje que se produce al final) debido al retraso que induce la
carga, y las deformaciones que provoca en los dientes, en la rueda conducida. El rebaje ideal, denominado rebaje
ajustado, es el que retrasa el punto de inicio de engrane hasta su posicion tedrica (la que tendria en ausencia de
carga); de esta manera se evita el impacto de inicio (que no se evitaria del todo con un rebaje menos profundo) sin
reducir el grado de recubrimiento (que se reduciria si el rebaje es mas profundo). Y lo mismo, o lo simétrico, cabe
decir del adelanto del punto de finalizaciéon hasta su posicion tedrica. Sin embargo, ambos impactos no son
igualmente peligrosos. El empuje de salida provoca una aceleracion en la rueda conducida, lo que genera una cierta
carga dindmica y una cierta vibraciéon. En cambio, el impacto de entrada supone un choque entre la cabeza del
diente conducido y la base del diente conductor, lo que genera mayores niveles de carga dindmica y vibracion,
ademas de constituir una fuente importante de ruido.

En una transmision simple, formada por un par de engranajes, es posible hacer frente a ambos problemas, pues el
impacto de entrada se controla con el rebaje en la cabeza de la rueda conducida, y el empuje de salida con el rebaje
en la rueda conductora. Sin embargo, en el caso de un engranaje planetario, el rebaje del diente del planeta es
tnico, y puede ser ajustado para el engrane PS o para el engrane PA, pero no para los dos. En etapas planetarias
multiplicadoras (como las de un aerogenerador) este inconveniente no es grave, pues el planeta es la rueda
conductora en ambos engranes, PS y PA, lo que significa que no serd posible eliminar el empuje de salida, pero
eso tiene una importancia relativamente pequefla, como se acaba de discutir. En cambio, en las etapas reductoras
(frecuentes en vehiculos eléctricos con motor en rueda) el planeta es la rueda conducida, y consecuentemente el
rebaje de entrada no se puede ajustar para ambos engranes. En efecto, si se ajusta el rebaje para el engrane, PS o
PA, que requiera menos profundidad, el otro engrane no vera eliminado por completo el impacto de entrada; si se
ajusta para el que requiere mayor profundidad, el otro vera reducido su grado de recubrimiento, lo que aumentara
su carga y su deformacion, por lo que se reducira su capacidad de carga y su rigidez.

Sin embargo, no hay razones para aventurar, a priori, cual de las dos es mejor solucién: si reducir el grado de
recubrimiento o someter las ruedas a un impacto de inicio. De hecho, ni siquiera se puede afirmar que una de las
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dos vaya a ser la optima. En este trabajo se estudia el comportamiento dinamico de dos casos de reductoras
planetarias con configuracion asincrona, haciendo variar la profundidad de rebaje en la cabeza del planeta desde
el valor ajustado para el engrane PS hasta el valor ajustado para el engrane PA, considerando como criterio de
optimizacion la minimizacion de la amplitud pico-pico del error de transmision (PPTE), que determina el nivel de
aceleracion inducida en la rueda conducida, y por tanto el nivel de carga dinamica inducida. Para el estudio se
emplea el modelo analitico desarrollado en [22], que permite la realizacion de estudios repetitivos con pequeiio
tiempo de preparacion y coste computacional insignificante.

2. Modelo de comportamiento dinamico de engranajes planetarios

Segun el modelo de rigidez de engrane, reparto de carga y error de transmision desarrollado en [22], el error de
transmision & se puede expresar de la siguiente manera:

5ol + 3, Kuj (86 + 6g))
2 Kuj

donde F; es la fuerza transmitida, Kj, es la rigidez de la pareja de dientes, §; es la distancia de separacion, 6y es
la profundidad de rebaje, y los sumatorios estan extendidos a todas las parejas de dientes en contacto en la posicion
considerada, incluyendo tanto las parejas del engrane PS como las del engrane PA. Salvo la fuerza transmitida,
que se mantiene constante a lo largo del ciclo de engrane, todos los demas parametros de la ec. (1), incluido el
error de transmision, dependen del punto de contacto, que sera diferente en cada pareja. Para caracterizar el punto
de contacto se utiliza el parametro &, que se define como:

(1

gl a g @

- 2
21 |1

en donde Z; es el nimero de dientes de la rueda conductora, 7, el radio del punto de contacto sobre el perfil de la
rueda conductora y 13,; el radio de base de la misma rueda. Se puede apreciar que ¢ varia linealmente a lo largo de
la linea de presion, por lo que también define cada punto de dicha linea. Puesto que el parametro ¢ de cada pareja
de dientes es diferente, la ec. (1) se puede escribir:

Fr + 35 Ku(&7) (65(8) + 6:(¢)))
% Ku(£))

donde & es el parametro correspondiente a una pareja de dientes que se toma como pareja de referencia.

6(0) = 3)

La rigidez de la pareja de dientes se puede aproximar mediante la ecuacion:

KM(S) = KI*VImaxb Cos(bo(finn - f‘m)) para Emin < f < finn
KM({) = Klamaxb COS(bO(f - fm)) para finn < E < Eout (4)
KM(S) = KI*VImaxb Cos(bo(fout - fm)) para fout < f < fmax

ecuacion que es valida tanto para el engrane PS como para el PA, si bien tanto los valores de la rigidez maxima
por unidad de ancho de cara Ky, como los coeficientes b, y &, se han de calcular separadamente, mediante los
procedimientos que se describen en [26-28] para engranajes exteriores (engrane PS) y en [29, 30] para interiores
(engrane PA). b es el ancho de cara, que por lo general es el mismo para todas las ruedas. &, ¥ &our SON los
limites del intervalo de contacto teodrico y vienen determinados por las intersecciones de las circunferencias de
cabeza con la linea de presion. Sus valores, obviamente, son también diferentes para los engranes PS y PA.

La distancia de separacion §; es la distancia, medida en la linea de presion, que habria de avanzar un diente de la
rueda conductora para tocar con su base la cabeza del diente de la rueda conducida con el que ha de engranar (o
también la distancia que habria de avanzar un diente de la rueda conducida para separarse de la cabeza del diente
de la rueda conductora con la que deja de engranar). §; es una relacion puramente geométrica, que de manera muy
aproximada se puede expresar como:
2m\? 5
56 (f) = (Z_) Cp—inn Tph1 (finn - E) para fmin < 5 = Einn

1
56 (f) =0 para finn < E < Eout (5)
2m\2 )
56 (f) = (Z_> Cp—out rbl(f - fout) para fout < f < fmax

1
Los coeficientes Cp_iny ¥ Cp—out » Cuyos valores son también diferentes para los engranes PS y PA, se calculan
como se indica en [23] para engranajes exteriores y [25] para interiores. pin ¥ $max son los limites del intervalo
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de contacto extendido, que viene determinados por los puntos en que la distancia de separacion es igual a la
distancia de retraso de la rueda conducida, es decir, al error de transmision, y por tanto:

56 (Emin/max) = 6(§min/max) (6)

Por ultimo, & es la profundidad de rebaje, que se extiende a lo largo de un intervalo del perfil del diente, y por
tanto del intervalo de engrane. Para rebajes lineales o parabolicos, la profundidad de rebaje se expresa como:

54(6) = Brinn  para Emin < § < Eimn
0(6) = Baun (1= 522)  para inn < € < S + Apinn
5() = 0 CPAra i+ Moinn € S o — Moo ™
(6) = b (1= 3—)  para Soue = Mr-oue < § < foue
50(6) = Ao para oue < € < G

donde Ag_jnn V Agr_out son las profundidades de rebaje en los puntos de cabeza de las ruedas conducida y
conductora, respectivamente, Aép_inn ¥ Aér_ous 1as correspondientes longitudes de rebaje, y n toma los valores 1
y 2 para rebaje lineal y parabdlico, respectivamente. En el caso de reductora planetaria, en que el planeta es la
rueda conducida en ambos engranes, Ag_inn Y Aég_inn son los correspondientes al planeta tanto en el engrane PS
como en el engrane PA; Ag_ ¢ ¥ A&r_oue SON los correspondientes al sol en el engrane PS, y los correspondientes
al anillo en el engrane PA. En este caso de dientes con rebaje, los limites del intervalo efectivo de contacto vienen
dados por los puntos que verifican la ecuacion:

56 (Emin/max) + 5R (Emin/max) = 5(€min/max) (8)

Las ecs. (4-8) proporcionan los valores de los parametros necesarios para calcular el error de transmision con la
ec. (3). Faltaria inicamente relacionar los parametros de contacto ¢ de todas las parejas de dientes en contacto en
cada instante (o posicion de engrane). De la propia definicion de ¢ se deduce, para un determinado engrane, sea
PS o PA, la diferencia entre los valores de ¢ correspondientes a una pareja de dientes j y a la anterior j + 1 es:

$jer =85 +1 )
La relacion entre el punto de contacto de una pareja PS y una pareja PA del mismo planeta es:
Zp a's_ps — a't_pa
— S bl (I > TP 10
ps = Eor { ; ( . (10)

expresion en la que a'; representa el dngulo de presion de operacion y Zp el numero de dientes del planeta. Por
ultimo, la relacion entre el parametro de contacto de una pareja PA del planeta (k) y del planeta (k + 1) es:

1
®) _ g(kt1)
PA +

=<$pa para transmisiones asincronas

Np (11)
(k) _ z(k+1) . .
PA PA para transmisiones sincronas

donde Np es el nimero de planetas. Combinando las ecs. (9-11) es posible conocer los puntos de contacto de todas
las parejas de dientes de ambos engranes, PS y PA, de todos los planetas. Obviamente, estaran en contacto aquéllas
que cumplan la condicion:

k
Emin—PA/PS < ng)/ps < fmax—PA/PS (12)

3. Influencia de la profundidad de rebaje en el error de transmision

Con el modelo esbozado en el epigrafe anterior y las ecuaciones presentadas, se ha estudiado la variacion de error
de transmision con la profundidad y longitud de rebaje, para dos reductoras planetarias, cuyos datos se recogen en
la Tabla 1. La primera es una reductora para vehiculo eléctrico con motor en rueda, de pequefio tamaio y elevada
relacion de transmision (10,91); la segunda es una reductora de alto par (4230 N-m a la salida) para transmision
de potencia.

Como se indic6 mas arriba, las deformaciones de los dientes producidas por la carga inducen un retraso en la rueda
conducida, es decir, una desviacion de su posicion respecto de la posicion ideal con accidon conjugada, que se
conoce como error de transmision. Ello tiene dos consecuencias importantes en la dinamica de la transmision. En
primer lugar, si el retraso en la rueda conducida no es constante a lo largo del ciclo de engrane, y no lo es puesto
que larigidez de engrane es diferente en cada punto de contacto, se tendré que, para velocidad de entrada constante,
la velocidad de salida no sera constante. Y si la velocidad de salida no es constante, la rueda de salida estara
sometida a aceleraciones y deceleraciones periddicas, que son fuente de carga dindmica, que reduce la resistencia
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de los dientes. Por otro lado, el retraso de la rueda conducida, o lo que es lo mismo, el adelanto relativo de la rueda
conductora hace que la pareja de dientes que inicia su contacto se encuentre antes de la posicion de inicio de
contacto ideal, produciéndose un choque de inicio de contacto, que es fuente de ruido y vibraciones.

Tabla 1: Datos de las reductoras planetarias.

Simbolo Unidades RVE23/11 RTP1000/04
Moédulo m mm 1,00 1,00
Angulo de presion o, ° 20,00 20,00
Altura de cabeza herramienta mhgg mm 1,25 1,25
Radio de acuerdo herramienta mry mm 0,30 0,3
Numero de dientes Zs/Zp/Z, 22/98/218 26/29/84
Factor de desplazamiento Xs/xp/X4 0,00/0,00/0,00 0,00/0,00/0,00
Radio de cabeza Tos/Tor/Toa mm 12,00/49,60 /108,00 13,60/15,70 /41,45
Ancho de cara b mm 22,00 30,00
Distancia entre ejes C mm 60,00 27,50
Numero de planetas Np 3 5
Par torsor de entrada (sol) Ts N'm 23,00 1000,00
Relacién de transmision u 10,91 4,23
Grado de recubrimiento Eq-ps/ €a—pa 1,36 /1,60 1,48 /1,54

Si la carga dinamica inducida se debe a la variacion de la velocidad de la rueda de salida, cuanto menor sea esta
variacion de velocidad, menor sera la carga inducida. Y como la variacion de la velocidad de salida es proporcional
al error de transmision, cuanto menor sea la variacion del error de transmision, menor sera la carga dindmica. Por
consiguiente, el pardmetro a controlar no es tanto el valor medio del error de transmision, que no tiene ninguna
influencia en la carga dindmica, como el valor de amplitud pico-pico, que estd directamente relacionado con la
variacion de velocidad. En consecuencia, un buen criterio de disefio sera reducir la amplitud PPTE tanto como sea
posible.

En cuanto al impacto de inicio de engrane, se puede evitar practicando un rebaje en la cabeza del diente conducido,
de manera que el material eliminado evita que se produzca el choque en el punto de inicio de contacto adelantado.
De manera similar, un rebaje en la cabeza del diente conductor evita el empuje de finalizacién de engrane, que,
aunque menos nocivo que el impacto de inicio, también es fuente de carga dinamica y vibraciones. Sin embargo,
se ha de tener en cuenta que una profundidad de rebaje excesiva provocaria un inicio de contacto muy retrasado
(o una finalizacion muy adelantada), lo que reduciria el grado de recubrimiento, que a su vez, como es sabido,
reduce la resistencia y la capacidad de carga. El rebaje ideal, llamado rebaje ajustado, es el que desplaza el punto
de inicio o finalizacion de contacto a su posicion teodrica, de manera que no se reduce el grado de recubrimiento.
Para ello, el rebaje a la entrada del engrane (en la cabeza de la rueda conducida) tiene que ser igual a la deformacion
—es decir, al error de transmision— en el punto de inicio de contacto teorico, y el rebaje a la salida del engrane (en
la cabeza de la rueda conductora) tiene que ser igual al error de transmision en el punto de finalizaciéon de contacto
teodrico.

El problema que se presenta en las reductoras planetarias epicicloidales es que el planeta es la rueda conducida
tanto en el engrane PS como en el PA, pero el inicio del contacto tedérico en ambos engranes no es simultaneo, y
por tanto no hay razon para que el error de transmision sea igual en ambos instantes. Consecuentemente, el rebaje
que se practique en los dientes del planeta podra ser ajustado para el engrane PS o PA (o ninguno de los dos), pero
no para ambos.

De acuerdo con lo anterior, se plantea a continuacion el estudio del rebaje 6ptimo en el planeta, que proporcione
un valor minimo de la amplitud PPTE. Para ello, se supondra que la profundidad de rebaje es ajustada en la cabeza
del sol y del anillo, y se hara variar la del planeta entre los valores ajustados de ambos engranes PS y PA.

3.1. Reductora para vehiculo eléctrico

La Fig. 1 representa las curvas de error de transmision de la reductora RVE23/11 de la Tabla 1, con rebaje ajustado
en sol (que resulta ser de 0,30 micras) y el anillo (0,32 micras), para dos profundidades de rebaje en el planeta:
ajustada para el engrane PS (0,39 micras) y ajustada para el engrane PA (0,33 micras). En todos los casos, la
longitud de rebaje de las tres ruedas se ha hecho Aéy = 0,2.

Se aprecia que el error de transmision en términos absolutos —o, si se prefiere, su valor medio— es mayor para el
rebaje del planeta ajustado al engrane PS que para el ajustado al engrane PA. Este resultado era esperable pues la
profundidad del rebaje ajustado PS es mayor que la del PA, y, cuanto mayor es la profundidad de rebaje, menor
es la rigidez del diente, por lo que mayor sera la deformacion y, por tanto, el error de transmision.
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Figura 1: Curvas de error de transmision para reductora RVE23/11, con rebaje en planeta ajustado para el engrane
PS (linea continua) y ajustado para el engrane PA (linea de puntos).
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Figura 2: Variacion de la amplitud pico-pico del error de transmision con la profundidad de rebaje en el planeta,
para reductora RVE23/11.

Pero, como se ha comentado, el valor medio del error de transmision no es relevante; lo que afecta realmente al
comportamiento dinamico de la transmision es la amplitud de variacion. En la Fig. 2 se ha representado la variacion
de la amplitud PPTE con la profundidad de rebaje en el planeta, para valores de ésta entre la ajustada PA y la
ajustada PS. Se puede apreciar que, en este caso, la variacion de la amplitud PPTE es insignificante, lo que no
debe resultar extrafio a la vista de que el rango de profundidades de rebaje considerado (de 0,33 a 0,39 micras,
algo mas de media décima de micra) es muy reducido.

3.2. Reductora para transmision de potencia

Mucho mas significativa es la deformacion de los dientes en el caso de la reductora RTP1000/04, cuyo par de
entrada es mas de 40 veces mayor que el anterior. La Fig. 3 representa las curvas de error de transmision con rebaje
ajustado en sol (5,50 micras) y el anillo (5,50 micras), y dos rebajes en el planeta: el ajustado para el engrane PS
(5,70 micras) y el ajustado para el engrane PA (5,50 micras). Como en el caso anterior, la longitud de rebaje de
las tres ruedas es Aéy = 0,2.

Como antes, el valor medio del error de transmision es mayor para el rebaje del planeta ajustado al engrane PS,
que es el mayor de los dos. Sin embargo, en este caso, la amplitud PPTE disminuye con la profundidad de rebaje,
y por tanto es menor para el rebaje ajustado PS, como se aprecia en la Fig. 4.
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Figura 3: Curvas de error de transmision para reductora RTP1000/04, con rebaje en planeta ajustado para el
engrane PS (linea continua) y ajustado para el engrane PA (linea de puntos).
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Figura 4: Variacion de la amplitud pico-pico del error de transmision con la profundidad de rebaje en el planeta,
para reductora RTP1000/04.

De la observacion de las Figs. 1-4 se puede extraer otra conclusion. Si se tiene en cuenta que la reductora
RTP1000/04 tiene 5 planetas, por 3 de la RVE23/11, y que su ancho de cara es un 30% superior, aunque el par
transmitido es 40 veces mayor, las deformaciones deberian ser del orden de 40/1,3 - 1,66 = 18,5 veces las
deformaciones de la otra reductora. Si se toman los valores medios del error de transmision de una y otra, se
obtiene una relacion de 6,66/0,39 = 17,1, lo que es coherente, puesto que esta relacion, al depender de los grados
de recubrimiento, del desfase de los planetas y de las profundidades de rebaje, no ha de ser exactamente igual a la
primera, aunque haya de guardar cierta semejanza, como asi sucede. Sin embargo, las amplitudes PPTE de ambos
casos no guardan esa misma relacion sino que, tomando valores medios, seria de 0,105/0,029 = 3,6.

Aunque a primera vista parezca chocante, este resultado es razonable. En un engranaje planetario con
configuracion asincrona, la posicion relativa de engrane se repite cada Aé = 1/Np. Consecuentemente, cuanto
mayor es el nimero de planetas, menor es la longitud de ese intervalo, y por tanto mayor sera el nimero de parejas
de dientes que engrana en puntos del intervalo de rebaje. Es sabido que esto aumenta de manera muy ostensible el
valor minimo del error de transmision, pero influye mucho menos en el valor maximo [24, 25], lo que significa
que la amplitud PPTE se reduce. Esto hace que, en este caso, las amplitudes PPTE de ambas reductoras estén en
una relacion mucho menor que los correspondientes pares de entrada por planeta y unidad de ancho de cara.
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Este analisis lleva a la conclusion, ademas, de que la longitud de rebaje tiene también influencia en la amplitud
PPTE, lo que se estudia en el siguiente apartado.

4. Influencia de la longitud de rebaje en el error de transmision

Los resultados del apartado anterior se obtuvieron con una longitud de rebaje de Az = 0,2 en todas las ruedas
(sol, anillo y planetas) en ambas reductoras. Ahora, el estudio se va a extender a los casos con A§, = 0,1y A, =
0,3, manteniendo siempre iguales los rebajes de todas las ruedas.

4.1. Reductora para vehiculo eléctrico

La Fig. 5 representa las curvas de error de transmision de la reductora RVE23/11 para las tres longitudes de rebaje
mencionadas, con rebaje de 0,30 micras en el sol (ajustado), de 0,32 micras en el anillo (ajustado) y de 0,39 micras
en los planetas (ajustado para el engrane PS).
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Figura 5: Curvas de error de transmision para reductora RVE23/11, con rebajes ajustados en sol y anillo, y

ajustado para el engrane PS en planeta, para longitud de rebaje Az = 0,1 (linea continua), Aé, = 0,2 (linea de
trazos) y Az = 0,3 (linea de puntos).
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Figura 6: Variacion de la amplitud pico-pico del error de transmision con la profundidad de rebaje en el planeta,
para reductora RVE23/11, para longitud de rebaje Az = 0,1 (linea continua), Al = 0,2 (linea de trazos) y A, =
0,3 (linea de puntos).
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Se observa como el valor medio del error de transmision aumenta con la longitud de rebaje —lo que es razonable
puesto que disminuye la rigidez del diente—, pero el valor de la amplitud PPTE se reduce drasticamente. Incluso
la forma de la curva se altera de manera significativa, presentandose el minimo error de transmision en el punto
en que antes era maximo, y el maximo en puntos en los que antes tomaba un valor intermedio.

La Fig. 6 muestra la variacion de la amplitud PPTE con la profundidad de rebaje en el planeta (que se hace variar
entre el valor ajustado para el engrane PR y el ajustado para el engrane PS), para las tres longitudes de rebaje
consideradas. En los tres casos, la variacion de la amplitud PPTE con la profundidad de rebaje es insignificante;
sin embargo, la reduccion de dicha amplitud con la longitud de rebaje es muy considerable.

4.2. Reductora para transmision de potencia

Las Figs. 7 y 8 representan las mismas curvas que las Figs. 5 y 6, para la reductora RTP1000/04. Los rebajes son,
como los del caso anterior, ajustados en sol y anillo; en cambio, ahora, la profundidad de rebaje de los planetas es
la ajustada para el engrane PA. En definitiva, en las tres ruedas la profundidad de rebaje es de 5,50 micras.
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Figura 7: Curvas de error de transmision para reductora RTP1000/04, con rebajes ajustados en sol y anillo, y
ajustado para el engrane PA en planeta, para longitud de rebaje Ay = 0,1 (linea continua), Aép = 0,2 (linea de
trazos) y Az = 0,3 (linea de puntos).
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Figura 8: Variacion de la amplitud pico-pico del error de transmision con la profundidad de rebaje en el planeta,
para reductora RTP1000/04, para longitud de rebaje A = 0,1 (linea continua), Az = 0,2 (linea de trazos) y
Aég = 0,3 (linea de puntos).
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De la Fig. 7 se desprenden conclusiones parecidas a las de la Fig. 5. La forma de las curvas de error de transmision
cambia de manera notable, los maximos y los minimos cambian de posicion, el valor medio del error de
transmision aumenta con la longitud de rebaje, y la amplitud PPTE disminuye muy sensiblemente. En este caso,
la reduccion de la amplitud PPTE con la longitud de rebaje es mas acusada cuanto mayor es la profundidad de
rebaje, como se aprecia en la Fig. 8.

5. Conclusiones

Se ha presentado un estudio de la influencia del rebaje de los dientes de los planetas en la amplitud pico-pico del
error de transmision, en reductoras planetarias epicicloidales. Dado que en este tipo de transmisiones el planeta es
la rueda conducida en ambos engranes, planeta-sol y planeta-anillo, la profundidad de rebaje en los dientes de los
planetas no puede ser ajustada a ambos engranes simultdneamente, lo que hace pensar en la existencia de una
profundidad de rebaje 6ptima, que minimice la amplitud del error de transmision, y por consiguiente la carga
dindmica inducida. Sin embargo, en contra de lo esperado, la profundidad de rebaje tiene una influencia muy poco
significativa en la amplitud del error de transmision. Y no sélo eso: esta tenue tendencia a crecer o decrecer con la
profundidad de rebaje no siempre es la misma, llegando a darse el caso de que, para una misma reductora, para
unas longitudes de rebaje la amplitud crece con la profundidad, y para otras decrece.

En cambio, se ha encontrado que la longitud de rebaje tiene una influencia mucho mas significativa en la amplitud
del error de transmision, y con una tendencia continua a reducirla a medida que la longitud de rebaje aumenta. Se
ha de tener en cuenta, no obstante, que una longitud de rebaje excesivamente grande puede reducir la rigidez de
engrane tanto que haga necesaria una profundidad de rebaje mayor para evitar el impacto de inicio de engrane, lo
que puede traducirse en una reduccion de los grados de recubrimiento, que reduzcan la resistencia de los dientes
y, por tanto, la capacidad de potencia de la transmision.
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