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Resumen:

Los engranes cilindricos constituyen transmisiones mecanicas de elevada eficiencia pero los actuales
requerimientos de lograr aun una eficiencia mayor hacen necesario una precision en los
procedimientos de célculo de pérdidas de potencia. En este sentido, los Reportes Técnicos ISO/TR
14179-1:2001 e ISO/TR 14179-2:2001 ofrecen importantes relaciones empiricas y tedricas para
evaluar la eficiencia de los engranes considerando perdidas por rozamiento en el contacto diente-
diente, por batimiento del aceite por las ruedas y por rozamiento en cojinetes y sellos. Este estado del
arte y el conocimiento en condiciones de trabajo de los engranajes industriales, permite establecer
nuevas relaciones que vinculen los parametros de disefio y explotacion de los engranajes cilindricos
con la eficiencia esperada en las aplicaciones.

Resultados derivados del estudio de ISO/TR 14179-1:2001 y del coeficiente de friccion en
engranajes, con empleo de modelos matematicos interrelacionando la eficiencia con la geometria del
engranaje y los parametros de explotacion y su eficiencia, ha permitido establecer soluciones al
problema de aumentar la eficiencia de los engranajes mediante el establecimiento de una relacion
carga y velocidad conveniente y un disefio racional de la geometria del dentado de las ruedas.
Finalmente, se establece una interrelacion directa en base a un analisis de regresién mdltiple que
permite orientar una nueva formulacién de la eficiencia del engranaje en funcion de la densidad de
carga en el engranaje, el modulo, la velocidad de trabajo, la razon de transmision y la cantidad de
dientes en el pifién.
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. de trasmitir la energia mecanica, pero
| - INTRODUCCION. indiscutiblemente que las de mayor
En la actualidad, nuevas regulaciones generalizacion y actualidad son los
gubernamentales y ramales promueven la accionamientos con engranajes, debido a la
reduccion del gasto energético con el empleo combinacién de soluciones disponibles para
equipos mas eficientes. Este hecho, harenovado trasmitir el movimiento con eficiencia y
el creciente interés y demanda de maquinas con diversidad geométrica. Por consiguiente, una
mayores eficiencias para enfrentar una formulacion correcta y mas precisa de la
reduccion de los costos de explotacion y determinacion de las pérdidas por rozamiento
mantenimiento, en base a disminuir las pérdidas  permitiria realizar disefios de engranajes mas
de potencia disponible. eficientes y recomendar procedimientos de
explotacién mas efectivos.

Dentro de las variadas formas de transferir la

energia en los equipamientos actuales son Desde los Ultimos afios de la década del 90 se
destacables las transmisiones mecéanicas, con trabaja en la elaboracion de nuevas y mejores
una amplia divulgacibn en la técnica

contemporanea. Mdltiples pueden ser las formas



normativas dirigidas a mejorar la efectividad en
explotacion de los reductores de velocidad, por
varias de las asociaciones responsabilizadas con
la edicion de normas de engranajes. En
particular, se distingue la aprobacion de los
Reportes Técnicos: ISO/TR 14179-1:2001 [1] e
ISO/TR 14179-2:2001 [2]. Los mencionados
Reportes Técnicos ISO incluyen formulas para
evaluar las pérdidas de potencia del sistema de
engranajes, considerando las pérdidas por
rozamiento y rodadura en el contacto diente-
diente, entre otros.

En particular, se pretende presentar en este
trabajo un resumen de algunos resultados
derivados de la comparacion de los
procedimientos de calculo de las perdidas de
potencia en el engranaje de ruedas dentadas
cilindricas con dientes de evolvente con contacto
exterior y ejes paralelos. Los comentarios
emitidos pueden ser Utiles en la determinacion
de los parametros de uso y disefio adecuados
para obtener engranajes cilindricos mas
eficientes durante su explotacion. Ademas, el
estudio permite demostrar que, a pesar de los
avanzados resultados aceptados para evaluar la
eficiencia de los engranajes, aln existen
discrepancias importantes entre los diferentes
procedimientos para la determinacion del
coeficiente de friccion en el contacto entre los
dientes durante el engranaje.

Il - PERDIDAS DE POTENCIA POR FRICCION
EN ENGRANAJE CILINDRICOS SEGUN ISO.

Las ecuaciones declaradas en el Reporte
Técnico ISO/TR 14179-1 para evaluar las
pérdidas por friccion en engranajes cilindricos
estan basadas en el estudio y experimentacion
de 251 reductores de velocidad con engranajes
de ruedas cementadas y rectificadas [3] que
permitié establecer una férmula empirica para el
coeficiente de friccion en dependencia de la
velocidad circunferencial de las ruedas, la
intensidad de la carga en el contacto y la
viscosidad cinematica del aceite. El calculo de
las pérdidas de potencia considera el engranaje
entre los dientes con una pelicula de lubricante

entre los flancos activos mediante las
ecuaciones de la (1) a la (6):
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Donde:
P...= pérdidas por friccién en engranajes [kW]
f., = coeficiente de friccion
K = Factor por intensidad de carga [MPa]
M = Factor por velocidades de deslizamiento.
Hs = Razén de deslizamiento a inicio del
engranaje.
H, = Razén de deslizamiento a final del
engranaje.
T, = Momento torsor en el pifion [Nm]
n, = Frecuencia de rotacion del pifion [min™]
B = Angulo de la hélice [?]
v = Viscosidad cinematica del
[mm?/s]
v = Velocidad en circunferencia primitiva [m/s]
Z1 Y Z, = NUmeros de dientes en el pifién y la
rueda
b,, = Ancho de engranaje [mm]
d; = Diametro primitivo en pifion [mm]
d, = Diametro primitivo en rueda [mm]
a; = Angulo transversal de engranaje | [°]
da1 = Diametro de cresta del pifion [mm]
da2 = Diametro de cresta en rueda [mm]
u = Razdn de engranaje (z,/z1)
m : modulo (mm)
a : Distancia interaxial (mm)
dp; = Diametro basico del pifién [mm]
ds, = Diametro bésico en rueda [mm]
di; = Diametro de fondo del pifion [mm]
ds, = Diametro de fondo en rueda [mm]
a.: Angulo de presion en la cuchilla (°)
ha* : Factor de altura de la cabeza de cuchilla
c* : Factor constante de holgura radial.
¢ : Coeficiente de recurimiento.
Pot : Potencia a transmitir (kW)
n : Eficiencia del engranaje.

lubricante

La ecuacién (2) es valida para velocidades
tangenciales entre 2m/s y 25m/s y factores por
intensidad de carga entre 1,4N/mm y 14,2N/mm,
fuera de estos limites el coeficiente de friccion
debe ser determinado experimentalmente.

Con el objetivo de realizar una comparacion de
los procedimientos de célculo de las perdidas de
potencia en el engranaje de ruedas dentadas
cilindricas con dientes de evolvente con contacto
exterior y ejes paralelos segun los Reportes
Técnicos: ISO/TR 14179-1 y 2: 2001 con



resultados experimentales [5] fue realizado un
estudio que permite afirmar que los valores de
perdidas de potencia son préximos a resultados
experimentales segun ISO/TR 14179-1.

Il - PARAMETROS DE DISENO Y
EXPLOTACION CON INFLUENCIA EN LA
EFICIENCIA DE LOS ENGRANAJES SEGUN
ISO/TR 14179-1

Aceptando que la comparacion de los resultados
experimentales y teéricos permite afirmar que los
valores de perdidas de potencia segun ISO/TR
14179-1 son més préoximos a los resultados
experimentales, se ha creido conveniente
realizar un andlisis de la influencia de algunos
parametros de la geometria de engranajes con
influencia en la eficiencia de la transmision.

Empleando las ecuaciones declaradas en
ISO/TR 14179-1 para evaluar la eficiencia del
engranaje y analizando una interrelaciéon con la
geometria del dentado de las ruedas, la carga y
velocidad de trabajo fue elaborado un modelo
matematico de 21 relaciones entre 32 variables
con 11 grados de libertad.

A continuacién se declaran las relaciones del
modelo matematico desde la relacion (R1) hasta
(R21), cuyas variables han sido identificadas en
la anterior pagina.

(R1) z, -u-z; =0
(R2)m-z;—d;-cosp=0
(R3)y M-z, —-d,-cosp=0
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(R20) f,, - T;-n, -cos® B — Py, - 9549-M
(R21) (Pot ~P,p;)-n-Pot =0

—cos?a, | -seno|-H; =0

El anterior modelo matematico fue analizado con
técnicas de grafos para un mejor analisis de la
interrelacion entre las variables y las relaciones
gque posteriormente pudieran ser incorporadas a
la soluciones de los problemas. La Figura 1
muestra un grafo del modelo matemético.

En base al primer modelo matematico fue
planteado el problema de la determinacion de la
eficiencia de un engranaje cilindrico con
fundamento en la norma ISO/TR 14179-1 y
tomando en consideraciébn una consecuente
geometria del engranaje en la etapa de disefio y
una posterior explotacion en base a la velocidad
y carga de trabajo de engranaje. Este problema
fue el punto de partida para elaborar un segundo
modelo matematico, en que se declaran las
relaciones con una orientacion logica para
desarrollar un procedimiento de célculo, que
brinda solucion al problema planteado con
participacion de 18 relaciones pertinentes

Las relaciones identificadas en el primer modelo
matematico como (R6), (R7) y (R12) no son
necesarias en la solucién de problema que se
plantea.
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Figura 1 - Grafo del modelo matematico de la interrelacion de la eficiencia del engranaje con la geometria del
dentado de las ruedas, la carga y velocidad de trabajo.

En base al segundo modelo matematico fue
elaborado un procedimiento de calculo de la
eficiencia de un engranaje de ruedas cilindricas,
con dientes rectos sin correccion del perfil,
considerando las pérdidas por friccion propias
del rozamiento entre los flancos activos de los
dientes conjugados. El procedimiento fue
organizado en tablas Excel confeccionadas al
efecto y permiti6 evaluar la eficiencia del
engranaje con variaciones de parametros de
disefio y de explotacion. En las Figuras 2, 3,4y
5 son mostrados algunos de los resultados
obtenidos con una relacién ancho de engranaje y
distancia interaxial de b,/a, = 0.3, aceite con
viscosidad cinematica de trabajo de v = 150

mm?/s y ruedas dentadas talladas con
herramientas de generacion con perfil de
referencia segin NC-1SO 53-2007.

Los resultados de este trabajo permiten afirmar
que las mayores eficiencias del engranaje
cilindrico de ruedas de con dientes rectos,
contacto exterior y ejes paralelos segun ISO/TR
14179-1 se logran cuando la explotacion se
ejecuta a las mayores velocidades y cargas de la
transmision (Figuras 4, 5 y 7). Es conveniente
para lograr las méaximas eficiencias de las
transmisiones por engranajes, con una
proporciéon fija de ancho/distancia entre ejes,
ejecutar disefios con valores altos de relacion de



transmisiones cinematicas y ruedas dentadas
con gran cantidad de dientes (Figuras 2, 3y 8).

Los anteriores resultados consideran una
dependencia del moédulo debido a que se ha
preferido establecer una relacién constante entre
ancho de engranaje y distancia entre centros, lo
que admite un andlisis de engranajes con
diferentes  distancias entre ejes y por
consiguiente con numero de dientes y modulos.
Los resultados confirman que la mayor eficiencia
se logra en los engranajes con mayores

nameros de dientes, tal y como se muestra en la
Figura 6.

En el presente trabajo y con base en las
ecuaciones declaradas en el Reporte Técnico
ISO/TR 14179-1 para evaluar las pérdidas por
friccibn en  engranajes cilindricos, fue
determinada la eficiencia de 40 casos-ejemplos
considerando las pérdidas por friccion debido al
engrane de los dientes.
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Figura 2 - Eficiencias estimadas segun ISO/TR-14179-1. Engranajes con razon de transmision u = 1, carga
unitaria sobre dientes de 250 N/mm y velocidad de rotacion de entrada (pifion) de nl = 1000min™.
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Figura 3 - Eficiencias estimadas segiin ISO/TR-14179-1. Engranajes con carga unitaria sobre dientes de 250
N/mm, velocidad de entrada (pifién) n1 = 1000min™ y nmero de dientes en pifién z, = 16.
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Figura 4 - Eficiencias estimadas segiin ISO/TR-14179-1. Engranajes con carga unitaria sobre dientes de 250
N/mm, razén de transmision u = 1 y nimero de dientes en el pifion z; = 16.
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Figura 5 - Eficiencias estimadas segun ISO/TR-14179-1. Engranajes con razon de transmisiéon u = 1,
velocidad de rotacién de entrada (pifidn) nl = 1000min™y namero de dientes en el pifion z; = 16.
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Figura 6 - Eficiencias para engranajes estimadas segln ISO/TR-14179-1 con distancia interaxial a = 96mm,
modulos 1,2 (z = 80) y 6 mm (z = 16), razén de transmisién u = 1, velocidad de rotacién de entrada (pifién) nl =
1000min™y nimero de dientes en el pifién z; = 16.

En el analisis del comportamiento de la eficiencia
del engranaje, fueron aceptadas como variables
independientes el nimero de dientes (z1) Yy
frecuencia de rotacion del pifién (n;), la razén de
engranaje (u), el modulo de las ruedas (m) y la
carga unitaria en N/mm sobre el flanco en los
dientes (Fn/b).

Los casos ejemplos analizados fueron
establecidos con wuna relacion ancho de
engranaje y distancia interaxial de b,/a, = 0.3,
aceite con viscosidad cinematica de trabajo de v
= 150 mm?s y ruedas dentadas talladas sin
correccion (x; = x; = 0) y herramientas con
angulo entre flanco o = 20° y factor de altura de
cabeza ha*=1. Enla Tabla ly las Figuras 7y 8
se muestran resultados del célculo y su
generalizacion.

Tabla 1 - Algunos valores de eficiencia de
engranajes cilindricos segun ISO/TR 14179-1

n Z1 u N Fn/b m

% (minY) (N/mm)
99,80 48 1 1000 250 2
99,82 48 1 1000 250 3
99,83 48 1 1000 250 4
99,85 48 1 1000 250 5
99,86 48 1 1000 250 6
99,27 16 4 1000 250 1
99,41 16 4 1000 250 2
99,48 16 4 1000 250 3
99,55 16 4 1000 250 4
99,57 16 4 1000 250 5
99,22 16 2 1000 250 1
99,37 16 2 1000 250 2
99,44 16 2 1000 250 3
99,49 16 1000 250 4
98,58 16 1 500 250 1
98,85 16 1 500 250 2
98,98 16 1 500 250 3
99,07 16 1 500 250 4
99,12 16 1 500 250 5
99,17 16 1 500 250 6
99,34 16 1 1000 500 1

La interrelacién directa entre la eficiencia del
engranaje y las variables independientes puede

ser valorada, en base a un analisis de regresion
multiple con empleo de la siguiente formula:

=

n=979233+0,000567737- F" +0,0661344 -m +
+0,000819465-n; +0,0415025-u + 0,0133604 - z,

Figura 7 — Gréfico del comportamiento de la
eficiencia 7 de engranajes cilindricos segun ISO/TR
14179-1 en funcién de la velocidad circunferencial de
las ruedas (V) y la carga especifica sobre el diente
(Fn/b).

Figura 8 — Gréfico del comportamiento de la
eficiencia 7 de engranajes cilindricos segun ISO/TR
14179-1 en funcién del médulo (m) y nimero de
dientes de ruedas iguales a 1000 min™ y carga
especifica de 250 N/mm.



IV - COEFICIENTE DE FRICCION EN
ENGRANAJES CILINDRICOS DE EJES
PARALELOS Y CONTACTO EXTERIOR

CONVENIENTEMENTE LUBRICADOQOS.

Un andlisis de las formulaciones para evaluar las
pérdidas de potencia en los engranajes
cilindricos de ejes paralelos y contacto exterior
segun ISO/TR-14179-1 y 2 permite afirmar que
las disparidades entre los resultados estan
responsabilizadas con las formulaciones
empiricas adoptadas para el coeficiente de
friccion. En este sentido, es justificable una
comparacion de las formulaciones mas
difundidas para evaluar el coeficiente de friccién
en los engranajes en la literatura especializada
con las propuestas en ISO/TR 14179.

Varios modelos fisico-matematicos, resultados
de ensayos mudltiples, han sido propuestos para

engranaje, pero la realidad es que en la
actualidad existen aln imprecisiones en los
resultados que se obtienen debido a las
simplificaciones que se incluyen para aceptar un
coeficiente de friccion promedio cuando en
realidad el coeficiente de friccion en el engranaje
es un valor instantdneo dependiente de las
zonas del flanco de los dientes en donde se
localiza el contacto.

En la Figura 9, se aprecian los valores
superiores del coeficiente de friccion segun
ISO/TR 14179.-2 al ser comparados con los
resultados experimentales de Hori [6] en la
evaluacion del coeficiente de friccion instantaneo
en el contacto sobre la linea de engranaje. Los
resultados de Hori fueron obtenidos sin
considerar distribucion de cargas entre dientes y
corresponden a un engranaje pequefio casi
estacionario.

evaluar el coeficiente de friccibn en un
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Figura 9 - Coeficiente de friccién a lo largo de la linea de engranaje segiin ensayos de Hori [6] y los
resultados derivados de la aplicacion de las formulas de ISO/TR 14179.

Estudiosos del tema, han obtenido
empiricamente varias formulaciones para el
coeficiente de friccién en engranajes cilindricos y
brindan como resultado un valor promedio
experimental. Algunas de las relaciones mas
conocidas para evaluar el coeficiente de friccion
se muestran a continuacion.

a) Coeficiente de friccibn de Drozdov-Gavrikov
[7]:
fo 1 ™
084V, -Vs +Vr-0+134

vS:o,ozez.nl.(lzuj.ga mis] @

Vr=01047-n, - {dl -seno, — %& : [“Jlﬂ [m/s] (9)

0=047-013-10"-P,_ -04-10°.v (10)

p - [210000-F .5 kgemy  (12)
2 “T- bw : pred

Donde:
d. = Longitud de linea de engranaje (mm)

vk = Viscosidad dindmica lubricante (mmzls)

Vs = Velocidad media deslizamiento (m/s)
vr = Velocidad media de rodadura (m/s)

b) Coeficiente de friccion de Benedict-Kelly [8]:

f =00127-log,, % (12)
v-Vs (Vrj
c) Coeficiente de friccion de Misharin [9]:
-0,25
f,=0325- (V—s- Vr- vk) (13)

d) Coeficiente de friccién de ISO 14179-2:2001.

F 0,2
fi, :0,048-[—TJ S
by Vs * Preg (14)

(Ral + Raz JOVZS
[ - X L
2



Los valores de coeficientes de friccion
calculados segun las formulas (2), (7), (12), (13)
y (14) fueron evaluados para engranajes con

diferentes geometrias, cargas y velocidad.
Algunos resultados son replicados en forma de
graficos desde la Figura 10 hasta la Figura 14.
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Figura 10 — Valores de coeficientes de friccion para engranajes con razén de transmisién u = 1, carga unitaria
sobre dientes de 250 N/mm, velocidad de rotacion de entrada (pifion) de n1 = 1000min™ y nimero de dientes z =

16.
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Figura 11 — Valores de coeficientes de friccion para engranajes con razén de transmision u = 4, carga unitaria
sobre dientes de 250 N/mm, velocidad de rotacion de entrada (pifién) de n1 = 1000min™ y ndmero de dientes z =

16.
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Figura 12 - Valores de coeficientes de friccion para engranajes con razén de transmision u = 1, carga unitaria
sobre dientes de 250 N/mm, velocidad de entrada (pifion) n1 = 1000min™ y nimero de dientes en pifién z; = 48.
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Figura 13 - Valores de coeficientes de friccion para engranajes con razén de transmision u = 1. con carga
unitaria sobre dientes de 250 N/mm, numero de dientes en el pifion z; = 16 y velocidad de entrada (pifién) n1 =

500m
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Figura 14 - valores de coeficientes de friccién para engranajes con razon de transmisién u = 1, velocidad de
rotacion de entrada (pifién) nl = 1000min™, nimero de dientes en el pifién z; = 16 y carga unitaria sobre dientes
de 500 N/mm

En general, se observa que los valores del
coeficiente de friccibn segin Misharin [9] e
ISO/TR 14179-2:2001 [2] son superiores y
mantienen un comportamiento semejante. Los
valores del coeficiente de friccion segun ISO/TR
14179-1:2001 [1] son los menores y muy
cercanos en comportamiento a los valores
promedios de Benedict [8] y Drozdov [7].

Los resultados demuestran que los valores del
coeficiente de friccion segun ISO/TR 14179-
1:2001 estdn mas proximos a los promedios
generalmente aceptados por la practica de la
ingenieria de los engranes.

Otra compilacién de los resultados, algunos de
ellos reflejados en la Tabla 2, muestra que los
menores coeficientes de friccion del engranaje
cilindrico de ruedas con dientes rectos, contacto
exterior y ejes paralelos se logran con mayores
velocidades de trabajo y mayor numero de
dientes en las ruedas. Adicionalmente, los
resultados demuestran que existe contradicciéon
en los resultados derivados de ISO/TR 14179-2 y
Benedict-Kelly que prevén un incremento del
coeficiente de friccién ante aumentos de la carga
unitaria en los engranajes, en contraposicion con
ISO/TR 14179-1 que estima una disminucion del
coeficiente de friccion.

Tabla 2 - Coeficientes de friccion para engranes con
razén de transmisién u = 1, médulo m = 3, viscosidad
cinematica del lubricante v = 150mm2/s, rugosidad
superficial media Ra = 6,3umy b,,/a,= 0,3.

Z1 | Ft/b Coeficiente de friccion fm
rpm  [N/mm

Misharin ISO/TR | Benedict Drozdov | ISO/TR
14179-2 14179-1
16 | 1000 | 250 | 0221 | 0,121 | 0,038 0,033 | 0,021
48 | 1000 | 250 | 0,161 | 0,078 | 0,025 0,016 | 0,015
16 | 500 | 250 | 0312 | 0,139 | 0,049 0,046 | 0,034
16 | 1000 | 500 | 0221 | 0,139 | 0,041 0,033 | 0,016

V — CONCLUSIONES.

Empleando las ecuaciones declaradas en
ISO/TR 14179-1 para evaluar la eficiencia del
engranaje y analizando una interrelaciéon con
la geometria del dentado de las ruedas, la
carga y velocidad de trabajo fue elaborado un
modelo matemético de 21 relaciones entre 32
variables con 11 grados de libertad.

En base a un modelo matematico general fue
desarrollado un modelo matematico orientado
a dar solucion al problema de la
determinacion de la eficiencia de un
engranaje cilindrico con fundamento en la
norma ISO/TR 14179-1 y tomando en
consideracién una consecuente geometria del
engranaje en la etapa de disefio y una
posterior explotacién en base a la velocidad y
carga de trabajo de engranaje.

Resultados del trabajo y compilados en las
Figuras 4, 5 y 7 muestran que mayores
eficiencias del engrane cilindrico de ruedas
con dientes rectos, contacto exterior y ejes
paralelos segun ISO/TR 14179, se logran
cuando la explotacion se ejecuta a mayores
velocidades y cargas.

Resultados del trabajo y compilados en las
Figuras 2, 3, 6 y 8 confirman que, para una
distancia entre ejes determinada, la mayor
eficiencia se logra en los engranes con
mayores cantidades de dientes y mayores
razones de transmision.

Segun las relaciones declaradas en ISO/TR
14179-1:2001 e ISO/TR 14179-2:2001 se
obtienen los menores valores de coeficientes
de friccibn en los engranes cilindricos con
mayores velocidades de trabajo y mayores
cantidades de dientes. Un resumen de
algunos resultados se muestran en la Tabla 2.

La evaluacion de varias propuestas para
calcular el coeficiente de friccibn en los



engranajes (ecuaciones 2, 7, 12, 13 y 14)
muestran que un aumento de la carga
especifica en los engranes provoca un
incremento del valor del coeficiente de friccion
segun ISO/TR 14179-2:2001 y Benedict-Kelly,
mientras que produce una disminucién segun
ISO/TR 14179-1:2001. Ver Tabla 2.

= El estudio demuestra que, a pesar de los

avanzados resultados para evaluar la
eficiencia de los engranes, aln existen
discrepancias entre los diferentes

procedimientos para la determinacion de la
eficiencia, atribuibles a la disparidad en las
relaciones para evaluar el coeficiente de
friccién entre los dientes en contacto.

REFERENCIAS.

[1] ISO/TR 14179-1:2001: Gears -- Thermal
capacity -- Part 1: Rating gear drives with

thermal equilibrium at 95 °C sump
temperature. 2001
[2] ISO/TR 14179-2:2001: Gears -- Thermal

capacity -- Part 2: Thermal load-carrying
capacity. 2001.

[3] Phillips, Allyn E; The Development of a
Practical Thermal Rating Method for
Enclosed Gear Drives. AGMA Technical
Paper 96FTMO. American Gear
Manufacturers Association. Virginia, 1996.

[5] Gonzélez Rey, G.; Comentarios Sobre el

Célculo de la Eficiencia de Engranajes
Cilindricos Segun Reportes Técnicos ISO/TR
14179 — 1 y 2. Proc. Conf. Int. Energia
Renovable y Eficiencia Energética. Ciudad de
la Habana. Mayo 2007.

[6] Hori, Hayashi, Iwattsuki; Determination of the
tooth surface friction coefficient of a pair or
mating gears based on the distribution along
the tooth profile precisely measuremed with
the gravity pendulum method. ASME Paper
DETC 2000/PTG-14371. 2000.

[7] Drozdov, Y. N., Gavrikov, Y.A.; Friction and
scoring under  the conditions of
simultaneous rolling and sliding bodies.
Wear pp.291-302, 1967.

[8] Benedict, G. H., Kelly, B. W.; Instantaneous
coefficients of gear tooth friction,
Transactions of ASLE, ASLE Lubrication
Conference, pp.57-70, October, 1960.

[9] Misharin, Y. A., “Influence of The Friction
Condition on The Magnitude of The Friction
Coefficient in The Case of Rollers with
Sliding”, Proc. Int. Conf. On Gearing, 1958,
Inst. Mech. Eng., London, pp. 159-164,
1958.

ACERCA DE LOS AUTORES:

Gonzalo Gonzélez Rey: Desde 1982 es profesor del
Instituto Superior Politécnico " José Antonio Echeverria "
y desde 1997 ejerce funciones como Profesor Principal
de Elementos de Maquinas de la Facultad de Ingenieria
Mecénica. Obtuvo el Doctorado Ciencias Técnicas en
1998. Entre 1992 y 2001 fue Coordinador en Cuba de la
Asociacion Americana de Ingenieros Mecanicos (ASME).
Desde 1992, es Miembro Académico de la Asociacion
Americana de Fabricantes de Engranajes (AGMA) y
Miembro Experto en el Comité Técnico de Engranajes de
la Organizacion para la Normalizacion Internacional (ISO
TC60). Es fundador y Vice-Presidente del Comité
Técnico de Normalizacion Cubano de Elementos de
Maquinas. Ha siso profesor invitado de la Universidad de
Salamanca, del Instituto Tecnoldgico de Estudios
Superiores de Monterrey y del Instituto Politécnico
Nacional de México. Sus principales investigaciones y
trabajos de desarrollo estan dirigidos al disefio racional
de transmisiones mecanicas, disefio y evaluacion de la
capacidad de trabajo de elementos de maquinas,
normalizacién de elementos de maquinas, tecnologia,
disefio y explotacion de transmisiones por engranajes
y la ensefianza del disefio mecanico.

Alejandra Garcia Toll. Profesora auxiliar del Centro
de Estudio de Ingenieria en Mantenimiento en la
Facultad de Ingenieria Mecanica del Instituto Superior
Politécnico " José Antonio Echeverria”. Obtuvo una
Maestria en Disefio Mecanico en el 2000. Con mas de
15 afios de experiencia en la academia y en el area de
disefio y mantenimiento de maquinas. Es fundadora del
Comité Técnico de Normalizacion Cubano de Elementos
de Maquina y experta de ISO-TC60. Sus principales
investigaciones estan orientadas a la tribologia, el disefio
de elementos de maquinas y la ensefianza del disefio
mecanico.

Maria E. Garcia Dominguez. Profesora auxiliar de
la Facultad de Ingenieria Mecanica del Instituto Superior
Politécnico " José Antonio Echeverria”. Mas de 25 afios
de profesora de la disciplina de Mecanica Aplicada.
Obtuvo una Maestria en Disefio Mecénico en el 2000. Es
miembro del Comité Técnico de Normalizacién Cubano
de Elementos de Maquinas. Sus principales
investigaciones estan orientadas al disefio mecanico y la
ensefianza de la ingenieria.



