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Efecto del par aplicado en el comportamiento dinamico
de transmisiones mediante engranajes con
defectos de grieta en la base de los dientes

A. Fernandez del Rincdn, M. Iglesias, A. Diez Ibarbia, F. Viadero

Dpto. de Ingenieria Estructural y Mecanica. Universidad de Cantabria, fernandra@unican.es

Las transmisiones mediante engranajes funcionan bajo altas cargas y condiciones de operacion
complejas, lo que conduce a fallos prematuros y no deseados. Entre estos, la presencia de grietas
en base de los dientes, es uno de los mas peligrosos y constituye una preocupacion fundamental
del personal de mantenimiento. La monitorizacion y analisis de sefiales vibratorias es una técnica
habitualmente empleada con el con el fin de detectar la presencia de este tipo de defecto y reducir
el riesgo de un fallo catastrofico. Con este objetivo, se han desarrollado varias técnicas de
procesamiento de sefial, siendo la demodulaciéon de amplitud una de las méas eficientes. Esta
técnica requiere la eleccion de un arménico de la frecuencia de engrane (Gear Mesh Frequency)
para ser filtrado, con el fin de extraer la sefial demodulada. Un aspecto a tener en cuenta en este
proceso es que la magnitud del par transmitido modifica los espectros base y altera la capacidad
de deteccidn, lo que complica el éxito de todo el procedimiento. Para comprender mejor el papel
desempefiado por la magnitud del par a transmitir en la sefial vibratoria, en este trabajo los
autores presentan un modelo dinamico de una transmision mediante engranajes que considera
simultaneamente los diferentes elementos implicados en la transmisién de potencia admitiendo la
inclusion de grietas en la base de los dientes y permitiendo la simulacién de distintas condiciones
de operacion. El modelo presentado obtiene la fuerzas de engrane mediante una combinacién de
formulaciones numéricas y analiticas, incluyendo en el proceso la posible existencia de grietas en
la base de los dientes que afecta a la flexibilidad del diente afectado. Para llevar a cabo las
simulaciones dindmicas se emplea una rigidez de engrane previamente determinada, que se
obtiene mediante un analisis cuasi-estatico considerando diferentes niveles de par a transmitir
con y sin defectos. En este trabajo se evallan varios aspectos, prestando especial atencion a la
influencia del par en la respuesta dinamica del sistema. Las sefiales obtenidas de las simulaciones
se procesan posteriormente llevando a cabo la demodulacion de frecuencia, con el fin de verificar
la capacidad de deteccion de grietas.

1. Introduccidn

Las transmisiones mediante engranes trabajan sometidas a cargas elevadas y condiciones de operacion complejas
y como consecuencia sufren fallos prematuros no deseados. Entre estos, las grietas en los dientes de los
engranajes son uno de los mas peligrosos y son una preocupacion fundamental para los equipos de
mantenimiento. Con el objetivo de detectar la presencia de este tipo de defectos y reducir el riesgo de un fallo
catastréfico, se han desarrollado diversas técnicas y herramientas, destacando como una de las mas apropiadas el
registro y andlisis del comportamiento vibratorio. Con este propésito se han desarrollado diversas técnicas de
procesado de la sefial vibratoria, siendo la demodulacion en amplitud y fase una de las mas eficientes [1]. Esta
técnica requiere la eleccion de un armonico de la Frecuencia de Engrane (Gear Mesh Frequency GMF) alrededor
del cual se filtra la sefial registrada para extraer la sefial demodulada. La utilizacion de sefiales promediadas
sincronamente (Time Sincronous Average TSA) abarcando varias rotaciones de la rueda permite obtener todavia
mejores resultados [2]. En cualquier caso, la seleccion del arménico de la GMF sobre el que aplicar la
demodulacidn es una eleccion critica que condiciona el resultado de esta técnica.

En la practica, multitud de transmisiones deben operar en condiciones de funcionamiento no estacionarias,
incluyendo cambios significativos de par y/o de velocidad. Como consecuencia, el espectro resultante puede ser
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muy diferente y la eleccion del armonico de la GMF que debe ser filtrado para extraer la sefial demodulada
resulta complejo.

La GMF tiene su origen en la variacion del nimero de parejas de dientes en contacto que en el caso de engranjes
de dientes rectos convencionales oscila entre 1 y 2. Una modificacién del par a transmitir implica una alteracion
de la deformacion de los dientes en contacto, produciendo un cambio de la relacion de contacto efectiva y de la
rigidez media de engrane. Este cambio se manifiesta en una modificacién del comportamiento dinamico del
conjunto dando lugar a una modificacion de la amplitud relativa de los armonicos de la frecuencia de engrane [3]
alterando el resultado obtenido al demodular la sefial vibratoria. Esta alteracion de las amplitudes relativas de los
armonicos de la GMF puede ser mas notable en el caso de transmisiones que incluyan rebajes de los perfiles de
los dientes definidos para una carga de disefio concreta [4]. Por su parte, los cambios en la velocidad de
operacién daran lugar a un desplazamiento en frecuencia de los arménicos de la GMF cuya amplitud relativa
estara condicionada por la respuesta dindmica del conjunto.

Por lo tanto, es preciso desarrollar nuevas herramientas y técnicas que permitan abordar esta situacion con el
objeto de mejorar las prestaciones de los sistemas de monitorizado en la deteccidn, diagndstico y pronéstico del
estado de las maquinas. Con este objetivo, los resultados experimentales y las técnicas de procesado de sefial
deben combinarse con modelos tedricos mas avanzados capaces de proporcionar una vision detallada de la
dinamica de las transmisiones mediante engranajes operando en presencia de defectos. Estos modelos deberan
estar relacionados con el sistema fisico real para que sean representativos del mismo y proporcionen un mejor
conocimiento acerca del comportamiento en presencia de defectos.

En la literatura, es posible encontrar diversos modelos que incluyen la capacidad de incluir la presencia de una
grieta en la base de un diente y determinar sus efectos en la rigidez de engrane y en el comportamiento dindmico
del conjunto. Una revision detallada es estos modelos puede encontrarse en [5]. Howard et al. [6] propusieron un
modelo de 16 grados de libertad considerando translaciones y rotaciones contenidas en planos paralelos. Este
modelo fue ampliado posteriormente [7] con el objetivo de comparar dos tipos de defectos como las grietas en la
base y las picaduras superficiales. Ambos modelos empleaban un modelo de elementos finitos de una pareja de
dientes en contacto que permitia evaluar la rigidez de engrane a lo largo de un ciclo de engrane. La utilizacion de
modelos de elementos finitos para este proposito es frecuente [8], [9]. No obstante este tipo de herramientas
lastran la capacidad de célculo de los modelos debido a la necesidad de plantear configuraciones de mallado
distintas dependientes del area de contacto. Para soslayar este inconveniente, otros autores han propuesto
modelos analiticos simplificados aprovechando sus mejores prestaciones desde el punto de vista computacional.
Chaari et al. [10] describieron esta alternativa empleando una formulacién analitica que combina la contribucién
de las deformaciones debidas a la flexién del diente, al contacto entre superficies y a cuerpo de la rueda con el
proposito de calcular la rigidez de engrane resultante. La formulacion propuesta fue convenientemente adaptada,
permitiendo la inclusion de una grieta en la base de un diente. En las referencias [11], [12] y [13] pueden
encontrarse propuestas similares. Estas propuestas tienen como principal inconveniente su incapacidad para
incorporar de forma precisa el efecto de la magnitud de los esfuerzos a transmitir sobre la rigidez de engrane. La
combinacion de contactos entre dientes y su interaccion con la forma de los mismos y el propio cuerpo de la
rueda genera situaciones complejas que no son abordables de forma apropiada mediante los modelos analiticos.

Con el objetivo de evitar las dificultades derivadas de la utilizacion de modelos de elementos finitos, pero
conservando las ventajas de las formulaciones analiticas, los autores desarrollaron un procedimiento hibrido que
proporciona una buena precision en la determinacion de la rigidez de engrane con un esfuerzo de calculo
razonable [14]. Dicho procedimiento ha sido empleado en el andlisis cuasiestatico de la rigidez de engrane
resultante en presencia de defectos de grieta en la base de los dientes [15]. En este trabajo, dicho analisis previo
se ha extendido a un modelo dindmico que incluye las principales caracteristicas de engranajes y rodamientos
[16], con el propdsito de evaluar el impacto que la presencia de este tipo de defecto tiene en el comportamiento
dinamico de una transmisién mediante engranajes.

2. Modelo dinamico incluyendo engranajes y rodamientos

El modelo desarrollado es un modelo plano de parametros concentrados que incluye las principales
caracteristicas de engranajes y rodamientos de modo que cada uno de estos elementos posee 3 grados de libertad
correspondientes a dos traslaciones y una rotacion. Tanto los engranajes como los rodamientos se caracterizan
por presentar una variacion de la rigidez como consecuencia del contacto sucesivo de parejas de dientes y de
elementos rodantes. En operacion, esta variacion de rigidez se puede considerar como una excitacion interna del
sistema que se manifiesta mediante la aparicion de las frecuencias caracteristicas de cada uno de los citados
elementos (GMF, Frecuencia de paso de bola, Frecuencia de spin, etc.). Esta fluctuacion posee caracteristicas no
lineales fruto del contacto entre superficies y es un aspecto crucial en la simulacién precisa del comportamiento
dinamico del conjunto de la transmisién. La consideracion simultanea de engranajes y rodamientos requiere una
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cuidadosa seleccion del nivel de complejidad de los modelos individuales a emplear de forma que el tiempo de
resolucion permita llevar a cabo simulaciones dinamicas con un coste computacional aceptable.

Como se ha descrito en el apartado previo, en el caso del contacto entre engranajes, el procedimiento empleado
consiste en dividir las deformaciones de los dientes en “locales” y “globales”. Las deformaciones “locales” se
consideran de tipo Hertziano y se formulan mediante una expresion analitica de caracter no lineal. Por su parte
las deformaciones “globales” resultan de la combinacion de flexion y cortante del diente y del cuerpo de la
rueda, y se obtienen empleando modelos de elementos finitos. De este modo, las caracteristicas no lineales
inherentes al contacto entre superficies quedan separadas y permiten reducir la dimensién del problema
mejorando las prestaciones computacionales. Este procedimiento puede ser aplicado directamente en la
simulaciones dinamicas o puede ser utilizado en una fase previa mediante el pre-calculo de la rigidez de engrane.
En este caso, el proposito es determinar la rigidez asociada a cada una de las parejas de dientes en contacto
mediante un andlisis cuasiestatico llevado a cabo considerando la magnitud del par a transmitir y la distancia de
engrane efectiva fruto de la deformacién de los ejes y de los soporte. Esta alternativa requiere un esfuerzo
computacional previo pero permite acortar significativamente los tiempos de calculo de las simulaciones
dinamicas. Ademas la consideracién de la rigidez de engrane de cada pareja en contacto de forma individual
permite introducir de forma mas apropiada las consecuencias de la presencia de defectos como las grietas en la
base de un diente. En cualquier caso, ambas alterantivas han sido evaluadas obteniendo resultados muy similares
en el caso de transmisiones operando en condiciones estacionarias por lo que la utilizacién de pre-calculo es la
alternativa preferida en las simulaciones dinamicas. El lector interesado en este aspecto puede dirigirse a la
referencia [3].

En el caso de los rodamientos, el modelo utilizado simplifica la dificultad del problema considerando
Unicamente las deformaciones de contacto entre los elementos rodantes y las pistas interior y exterior [17]. Esta
hipotesis simplificativa es aplicable en la mayoria de las transmisiones en las que los ejes y los soportes de los
apoyos poseen una rigidez elevada de forma que las deformaciones de flexion y cortante de los anillos interior y
exterior de los rodamientos pueden considerarse despreciables.
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Figura 1: Esquema del modelo implementado en entorno SIMULINK.

La formulacién de las ecuaciones dindmicas se ha implementado en el entorno SIMULINK ® de acuerdo con el
esquema que se presenta en la Figura 1 y que se corresponde con la expresion (1):

G=[MT*(fe, (1)~ [Clg-[K]a- f,(a) - fz(q.q));
g= {qibj +igj -+ Ooue }T ;

En donde el vector f representa una funcion no-lineal que proporciona los esfuerzos debidos al contacto entre
los dientes de los engranajes, f;, es tambien una funcidn no lineal que proporciona los esfuerzos en el rodamiento,
Y fex(t) incluye todos los esfuerzos externos como la gravedad, el par aplicado, los posibles desequilibrios, etc.
La funcion f depende de la posicion de las ruedas definida en el vector ¢ y de su derivada pues ademés de las
fuerzas de contacto también se determinan los esfuerzos vinculados con el rozamiento asi como los relacionados
con la viscosidad del lubricante. En el caso de los rodamientos, la funcion f;, solo depende del vector de posicién
puesto que los esfuerzos viscosos estan incluidos en la matriz de amortiguamiento [C].

M

El vector ¢ se subdivide en los vectores gip= {Xis» Yinjp Oinj Ny qirj = {Xirp Virjp Oirj J' que agrupan los grados de
libertad asociados con los rodamiento (identificados mediante el subindice b) y engranajes (identificados con el
subindice R). Asi, g;; representa los grados de libertad del rodamiento j situado en el eje i.
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Completan la expresion las matrices de masa /M/, amortiguamiento, /C] y rigidez /K] siendo todas ellas matrices
de términos constantes. La matriz de rigidez incorpora la rigidez a flexion y torsién de los ejes de soporte
mientras que, como se ha sefialado anteriomente, la matriz de amortiguamiento afiade ademas del
amortiguamiento asociado con la operacion de los rodamientos.

3. Descripcion de la transmision a analizar

El modelo descrito anteriormente ha sido implementado con el propésito de simular el comportamiento de una
transmision mediante una pareja de engranajes cilindricos de dientes rectos definida por los parametros que se
muestran en la Tabla 1 de acuerdo con el esquema que se presenta en la Figura 2.

50 mm 50 mm 50 mm
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Figura 2: Esquema de la transmision a analizar.

Ambas ruedas estan soportadas mediante sendas parejas de rodamientos idénticos dispuestos de forma que todos
los elementos rodantes se encuentran en fase y con las caracteristicas recogidas en la Tabla 2. La informacion
relativa a los ejes se encuentra en la Tabla 3.

Tabla 1: Datos y parametros relativos a los engranajes.

Parametro Valor Parametro Valor
Numero de dientes 28 Redondeo punta cremallera 0.25m
Modulo (m) 3.175[mm] Redondeo de la punta rueda 0.05m
Modulo Elastico 210 [GPa] Ancho de cara 6.35 [mm]
Coeficiente de Poisson 0.3 Radio del eje 20 [mm]
Angulo de Presion 20 [degree] Masa (miR1) 0.7999 [Kq]
Add. de la cremallera 1.25m Inercia Rotacional (JiR1) 4.0 10-4 [Kgm2]
Dedd. de la cremallera 1m Viscosidad Lubricante 0.004 [Pas]
Tabla 2: Datos y pardmetros relativos a los rodamientos.
Parametro Valor Parametro Valor
Rigidez de contacto 1.2 1010 [N/m3/2] Diametro bola 12.7 [mm]
Numero de bolas 9 Mip1= Moy 0.490 [Kg]
Juego radial 15 [um] Map1= Myp 0.245 [Kq]
Diametro pista exterior 77.706 [mm] NTREN Y 9.8 10-5 [Kgm2]
Diametro pista interior 52.291 [mm] Jop1=J1po 4.9 10-5 [Kgm2]
Radio canal interior 6.6 [mm] Amortiguamiento 5%  334.27 [Ns/m]
Tabla 3: Datos y pardmetros relativos a los ejes.
Parametro Valor
Inercia rotacional masa de salida [Kg m2] Jo=3.56 10-4
Rigidez torsional acoplam. Entrada / Salida [Nm/rad] Krin1= Kyopop=4.0 105
Amortiguamiento torsional acoplam. Entrada / Salida [Nms/rad] 1%  Cr1j1p1= Crop2=3.5761
Rigidez torsional del eje [Nm/rad] Kribiri= Kriripe = 4.0 105
Amortiguamiento torsional del eje [Nms/rad] Cribiri= Criripz = 0
Rigidez a flexion del eje [N/m] Kibir1= Kir1p2 = 6.24 108
Amortiguamiento a flexion del eje [Ns/m] 1% Cibir1= Cirip2 = 31.6

Durante las simulaciones, con el objeto de conseguir las condiciones deseadas de par y velocidad, se ha
considerado que la transmision est4 accionada mediante un motor cuya velocidad es constante y que se encuentra
conectado con el eje de entrada mediante un acoplamiento elastico. El par de trabajo de la transmision se
introduce en el eje de salida.
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4. Implementacion de la grieta en la base de un diente.

Como se ha sefialado en el apartado introductorio, la presencia de una grieta se manifiesta en forma de
modulacidn de la amplitud y la fase de la sefial vibratoria entorno a la frecuencia de engrane, como consecuencia
de la alteracion local de la rigidez del diente afectado. Por lo tanto, la inclusion de una grieta en el modelo
planteado afectara Unicamente al comportamiento global del diente, por lo que serd preciso elaborar un modelo
MEF especifico de incorpore este fendémeno, modificando las correspondientes matrices de flexibilidad
empleadas en la obtencion de los esfuerzos de contacto. Dicho modelo considera una grieta simplificada,
localizada préxima a la base del diente, con una orientacion y tamafio determinados.

Teniendo en cuenta las limitaciones de la herramienta empleada en el desarrollo de los modelos de elementos
finitos, (PDE Toolbox de Matlab), el modelo de grieta no incluye elementos especificos que representen el
comportamiento en el fondo de la misma. No obstante, dado que lo que se ha pretendido con el modelo de
elementos finitos es obtener el desplazamiento del punto en el que se aplica la carga, asi como el de los flancos
adyacentes, la existencia un mallado inadecuado en la zona proxima a la grieta no afectara a los resultados.

La grieta viene definida por su posicion radial (Ry), por el angulo que forma con la horizontal (ag) y por su
longitud (Lg), de acuerdo con la Figura 3 a). A modo de ejemplo, en la Figura 3 b) se muestra un modelo
representativo en donde se aprecia la presencia de este defecto asi como la deformacion (exagerada) que presenta
el diente cuando se aplica una carga en el flanco.
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Figura 3: a) Pardmetros que definen la presencia de una grieta; b) Ejemplo de modelo de elementos finitos
incluyendo la presencia de la grieta.

La introduccion de la grieta altera el error de transmision resultante y la correspondiente rigidez a lo largo del
contacto del diente defectuoso, afectando a dos ciclos de engrane. La determinacion del error de transmision se
lleva a cabo mediante un andlisis cuasiestatico en el que se impone la posicion angular de la rueda 1 y el par de
trabajo de la transmision, obteniendose la posicion del centro de ambas ruedas y la rotacién de la rueda 2.
Durante este analisis se obtienen los solapamientos geométricos correspondientes a cada contacto y la
correspondiente rigidez a lo largo de los dos ciclos de engrane en los que interviene el diente dafiado.

En la Figura 4 se muestra la rigidez de engrane obtenida considerando diversas magnitudes del par a transmitir
cuando se introduce una grieta de longitud L= 1,5 mm localizada en un radio Ry = 41,29 mm, y con una
orientacion de oy =30°. El contacto del diente defectuoso se produce en tres fases que discurriran en un sentido u
otro en funcién del sentido del par aplicado y de la rotacién de la transmisién. Con el objeto de describir estas
fases, en el margen izquierdo de la Figura 4 se representa la secuencia de contactos asumiendo que el sentido de
giro de la rueda 1 es anti-horario y que el par aplicado en la rueda 2 es negativo. Cuando la posicién angular de
la rueda 1 es de 0° el contacto tiene lugar en el punto primitivo involucrando a un diente sin defecto. Al girar en
sentido anti-horario, el diente defectuoso, situado a la izquierda participa en el contacto compartiendo la carga
entre con el diente sano, entre las posiciones B y C. Esta es la primera fase de contacto en la que este se produce
en el punto correspondiente al maximo radio de contacto, por lo que la pérdida de rigidez debido a la presencia
de la grieta es mas significativa, disminuyendo su importancia a medida que el punto de contacto va
desplazandose sobre el perfil y por lo tanto se reduce el radio de actuacién de la carga. En el momento en el que
el diente defectuoso soporta toda la carga (posicion D), la rigidez sufre una reduccion brusca, apreciandose de
nuevo la menor intensidad de este incremento conforme se va reduciendo el radio del punto de contacto.
Finalmente, cuando se inicia el contacto de una nueva pareja (posicion E), el diente defectuoso presentard un
menor radio para el punto de contacto, por lo que la modificacion de la rigidez sera sensiblemente inferior a la
observada en los tramos anteriores.
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Figura 4: Rigidez de engrane con distintos niveles de carga (Ly= 1,5 mm, R;=41,29 mm; ay = 30 °)

La magnitud del par aplicado altera la duracion de los tramos de contacto simple y doble y por lo tanto modifica
la relacion de contacto efectiva y el comportamiento dinamico. La alteracion de la rigidez del diente defectuoso
también aparece reflejada en el coeficiente de reparto de cargas.

Por dltimo, conviene sefialar que mientras en general, la presencia de una grieta se suele manifestar en una
modificacion de la rigidez del diente, el crecimiento de la misma tendra como consecuencia un aumento de la
zona plastica en el fondo de la grieta y por lo tanto la aparicién de una deformacidn permanente del perfil del
diente. La evaluacion de esta deformacion permanente requiere un analisis de tipo no lineal considerando
elementos adecuados para representar dicho comportamiento en el fondo de fisura. Este aspecto queda fuera de
este trabajo, sin embargo, si es factible la alteracion puntual del error de paso del diente o su error de perfil de
cara a incorporar esta posibilidad de forma aproximada.

5. Simulaciones dinamicas

Con el proposito de analizar cuales son las consecuencias de la aparicion de la grieta, se han llevado a cabo
simlaciones dindmicas considerando una velocidad de operacion constante de 1000 r.p.m. y varios niveles de
par. La grieta considerada esta localizada en la rueda 1 y se caracteriza por los parametros definidos en el
apartado anterior ( Lg= 1,5 mm, Ry = 41,29 mm, a4 =30°). Las ecuaciones dinamicas se han integrado en el
entorno SIMULINK empleando un algoritmo de paso fijo (ode3 Bogacki-Shampine) con una frecuencia de 75
kHz. Con el objetivo de reducir la duracién de los transitorios, antes de iniciar la integracién numérica, con el
proposito de determinar las condiciones inicales, se lleva a cabo un analisis cuasi-estatico previo mediante el que
se localiza la posicion final del centro de los ejes en funcién del par aplicado. Durante el proceso de integracion,
una funcion identifica la participacion en el contacto del diente defectuoso y modifica los valores de rigidez
asociados con los distintos puntos en contacto.

En la Figura 5 a) se presenta el error de transmision obtenido para una rotacién completa de la transmision,
considerando distintos niveles de par, cuando no existe defecto y cuando se incluye la presencia de la grieta
Figura 5 b). La presencia de la grieta, entorno al ciclo de engrane nimero 10 se hace mas evidente cuando el par
es mas elevado.

La alteracién en el error de transmision se transmite a los apoyos, que es donde se ubicaran los captadores de
vibracién y aparece reflejada en los esfuerzos en la direccion de la linea de transmisidn que se representan en la
Figura 6. En este caso la presencia del defecto no es facilmente apreciable resultando igualmente compleja para
cualquier nivel de par. Un analisis en el dominio de la frecuencia si permite observar las diferencias,
apreciandose pequefias alteraciones de las amplitudes de las bandas laterales entorno a los armdénicos de la
frecuencia de engrane. También se observa un incremento significativo de la amplitud del intervalo de
frecuencias entre el 2° y 3er arménico de la frecuencia de engrane debido a la excitacion de una frecuencia de
resonancia del conjunto. Esta frecuencia se desplaza en el sentido creciente del eje de frecuencias conforme se
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incrementa la carga debido al incremento de rigidez vinculado con los contactos entre dientes y entre pistas y
elementos rodantes.

Modelo sin Grieta
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Figura 5: Error de transmision considerando distintos niveles de par (1000 r.p.m.): a) sin defecto b) incluyendo
grieta en un diente (Lg= 1,5 mm, Rg=41,29 mm; ay = 30 °)
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Figura 6: Esfuerzos en el apoyo 1b1 en la direccion de la linea de accion considerando distintos niveles de par
(1000 r.p.m.) a) sin defecto b) incluyendo grieta en un diente (Ly= 1,5 mm, Rg=41,29 mm; ay = 30 °)
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Modelo con Grieta (L=1,5 mm; R=41,29 mm,; alfa=30°)
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Fuerza en el apoyo (//LA) [N]

10 12

Modelo sin Grieta
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60

Fuerza en el apoyo (//LA) [N]

Figura 7: Espectro de la fuerza paralela a la linea de accion (1b1) considerando distintos niveles de par (1000
r.p.m.) a) sin defecto b) incluyendo grieta en un diente (Ly= 1,5 mm, Rg=41,29 mm; a4 = 30 °)

La deteccion del defecto y la localizacion del mismo puede llevarse a cabo mediante la demodulacion de la
sefial. Para ello es preciso filtrar el registro entorno a uno de los arménicos de la GMF. Con el propdsito de
identificar cual de ellos es el mas adecuado, se han analizado los 6 primeros armoénicos extrayendo la sefial
demodulada en amplitud y frecuencia para los distintos niveles de carga considerados. La evaluacion de los
resultados muestra que el armonico de la frecuencia de engrane que permite la deteccién del defecto depende de
la magnitud del par a transmitir. A modo de ejemplo se muestran los resultados obtenidos con los arménicos 2° y
5° y los niveles de par extremos de 10 y 100 Nm. En la Figura 8 se muestran los resultados obtenidos en el caso
del par de 10 Nm al filtrar el 2° arménico de la GMF en ausencia de fallo, mientras que en la Figura 9 se
presentan los resultados en presencia de la grieta. La combinacion de par y armonico de filtrado no permite
identificar la presencia del defecto. Por el contrario, si en lugar del segundo armdnico, el filtrado se llevara a
cabo entorno al 5° armoénico de la frecuencia de engrane (ver Figura 10 y Figura 11) si puede observarse la
posibilidad de identificar la presencia del defecto en las proximidades del ciclo nimero 10.

Sin embargo al incrementarse la magnitud del par a transmitir, la eficiencia del arménico a filtrar se
intercambia. Asi, cuando el par es de 100 Nm, la presencia del defecto se aprecia claramente cuando el armdnico
a filtrar el es segundo (ver Figura 12 y Figura 13) mientras que no es posible detectarlo si el arménico
seleccionado fuera el 5° (ver Figura 14 y Figura 15).
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Figura 8: Demodulacion (filtrando en 2xGMF) en amplitud (fila superior) y fase (fila inferior), de la fuerza
paralela a la linea de accion en el apoyo 1b1 sin defecto, 10 Nm, (1000 r.p.m.).
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Figura 9: Demodulacidn (filtrando en 2xGMF) en amplitud (fila superior) y fase (fila inferior), de la fuerza
paralela a la linea de accion en el apoyo 1b1 con grieta, 10 Nm, (1000 r.p.m.).
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Figura 10: Demodulacion (filtrando en 5XGMF) en amplitud (fila superior) y fase (fila inferior), de la fuerza
paralela a la linea de accion en el apoyo 1b1 sin defecto, 10 Nm, (1000 r.p.m.).
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Figura 11: Demodulacion (filtrando en 5XGMF) en amplitud (fila superior) y fase (fila inferior), de la fuerza
paralela a la linea de accion en el apoyo 1b1 con grieta, 10 Nm, (1000 r.p.m.).
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Figura 12: Demodulacion (filtrando en 2xGMF) en amplitud (fila superior) y fase (fila inferior), de la fuerza
paralela a la linea de accion en el apoyo 1b1 sin defecto, 100 Nm, (1000 r.p.m.).
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Figura 13: Demodulacion (filtrando en 2xGMF) en amplitud (fila superior) y fase (fila inferior), de la fuerza
paralela a la linea de accion en el apoyo 1b1 con grieta, 100 Nm, (1000 r.p.m.).
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Figura 14: Demodulacion (filtrando en 5XGMF) en amplitud (fila superior) y fase (fila inferior), de la fuerza
paralela a la linea de accion en el apoyo 1b1 sin defecto, 100 Nm, (1000 r.p.m.).
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Figura 15: Demodulacion (filtrando en 5xGMF) en amplitud (fila superior) y fase (fila inferior), de la fuerza
paralela a la linea de accion en el apoyo 1b1 con grieta, 100 Nm, (1000 r.p.m.).

6. Conclusiones

En este trabajo se ha presentado un modelo conjunto de engranajes y rodamientos capaz de simular
comportamiento dinamico de una transmisién mediante engranajes. EI modelo propuesto contempla la inclusién
de una grieta en la base de los dientes y ha sido aplicado a una transmision ejemplo incluyendo este tipo de
defecto. Los resultados obtenidos en las simulaciones reflejan las prestaciones del modelo. La presencia de una
grieta en la base de un diente aparece con claridad si se analiza el error de transmisién pero resulta mas complejo
en el caso de que se analicen los esfuerzos transmitidos a la carcasa que seran los que estaran directamente
vinculados con las aceleraciones registradas en los apoyos. En cualquier caso, frente a otros modelos
desarrollados en la literatura, las sefiales obtenidas proporcionan una descripcion realista del defecto que no es
evidente de forma inmediata.Se han llevado a cabo simulaciones considerando distintos niveles de par
observando como este parametro interacciona con los arménicos de la frecuencia de engrane y condiciona la
capacidad de deteccion del defecto mediante la demodulacion en amplitud y frecuencia de las sefiales dinamicas.
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