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RESUMEN

Se desarroll6 un prototipo funcional de sistema de transmision entre ejes no paralelos inspirado en el
sistema Ceramic Speed Driven, compuesto por una rueda conductora con rodamientos dispuestos en
forma coplanar a su didmetro exterior, que transmiten la potencia a una rueda conducida con su eje
posicionado a 90 grados del eje conductor. Se utiliz6 un método de cortes sucesivos para obtener la
geometria del diente en la rueda conducida. Posteriormente se realiz6 un andlisis cinemdtico y se encontrd
que el sistema se comporta como un sistema de transmisién por cadena, en donde la velocidad del eje
de salida no es constante debido al efecto poligonal. Se fabrican las ruedas conductora y conducida en
resina, por medio de manufactura aditiva y se adaptan a un banco de trabajo para pruebas mecdnicas.
Se realizaron comparaciones de eficiencia entre el sistema fabricado y los sistemas de transmisién de
engranajes conicos rectos y de cadena, por medio de la medicién del par utilizando un freno Prony. Se
encontré que el sistema propuesto tiene una eficiencia similar a las transmisiones por engranajes cénicos
rectos y es superior a las transmisiones por cadena.

Palabras clave: Engranajes conicos, cadenas de rodillos, ejes ortogonales, rueda dentada, efecto poligonal,
rodamientos.

ABSTRACT

A working prototype of a non-parallel shaft drive system inspired by the Ceramic Speed Driven system
was developed. It consists of a driving wheel with bearings arranged coplanar to its outer diameter,
which transmits power to a driven wheel with its axle positioned at 90 degrees to the driving axle. A
graphical method obtained the tooth geometry on the driven wheel. Subsequently, a kinematic analysis
was performed and it was found that the system behaves like a chain drive system, where the speed of the
output shaft is not constant due to the polygonal effect. The driving and driven wheels were manufactured
in resin by additive manufacturing and adapted to a workbench for mechanical testing. By measuring
torque using a Prony brake, efficiency comparisons were made between the fabricated system and the
spur and chain bevel gear drive systems. The proposed system was found to have similar efficiency to
spur bevel gear drives and superior to chain drives.

Keywords: Bevel gears, sprocket, roller chains, orthogonal shafts, polygonal effect, bearings.
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INTRODUCCION

Los sistemas de transmisién de potencia tienen como
finalidad el transporte de par y movimiento entre
dos elementos de maquinas. Se pueden clasificar
segun la aplicacién y las caracteristicas propias de
cada uno de ellos, por lo que, para seleccionar el
sistema correcto, se deben caracterizar en detalle
los requerimientos de la transmisién [1].

Para sistemas de transmisién de potencia entre ejes
no paralelos, las alternativas de seleccion se reducen
a elementos como los engranajes cénicos, los
sistemas sin fin corona, los engranajes helicoidales
y los sistemas pifién cremallera principalmente [2].
Cada uno de ellos tiene ventajas y desventajas que
los hace mas o menos competitivos entre ellos,
segun la aplicacion de uso.

Los criterios principales de seleccién en un sistema
de transmision de potencia de ejes no paralelos son:
la carga que se generan sobre los ejes, la respuesta
a velocidades lineales superiores de 20 m/s, la
resistencia al impacto, la eficiencia mecdnica, la
tolerancia a la desalineacion, el nivel de ruido, el
sincronismo, el costo de fabricacién, el volumen
y peso ocupados [3].

Estos sistemas de transmision han estado en el
mercado durante mucho tiempo, debido en parte a
su probada confiabilidad, y se utilizan ampliamente
en aplicaciones comerciales. Sin embargo, es
fundamental buscar nuevas soluciones de transmisién
de potencia que mejoren el rendimiento en relacién
con estos parametros y generen resultados superiores.

Una innovadora alternativa ha sido desarrollada
por la empresa danesa Ceramic Speed. Su sistema
de transmision, llamado “Driven”, se diferencia
al utilizar ejes no paralelos y opera mediante
rodamientos en los extremos que transfieren
potencia a través de pifiones especializados. Los
creadores aseguran que este sistema logra una
eficiencia del 99% [4]. Para comprender mejor el
funcionamiento de estas transmisiones, €s necesario
emplear métodos de andlisis cinemadtico y utilizar
metodologias de cortes sucesivos para caracterizar
la geometria del perfil.

El objetivo del presente estudio es desarrollar un
sistema de transmisién de potencia entre ejes no
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paralelos inspirado en el sistema de transmisién de
Ceramic Speed Driven, ademads de la fabricacion e
implementacién de un prototipo. Para ello se acude
ala aplicacién de técnicas de analisis en CAD para
modelar y evaluar el contacto entre las geometrias
en el sistema. También, se compara su eficiencia con
respecto a los sistemas de transmision tradicionales
antes mencionados.

MATERIALES Y METODOS

Modelo CAD de la rueda conductora

Larueda conductora estd conformada por rodamientos
dispuestos en un plano coplanar con el didmetro
externo, y son estos rodamientos los encargados de
transferir la potencia al disco de salida. Cuando el
rodamiento entra en contacto con la rueda, se inicia
la transmisién de momento al diente de la rueda, lo
que genera su movimiento rotacional.

Con el objeto de dimensionar el sistema, se tomé
como caso de estudio una transmisién de potencia de
cerca de 750 W con una velocidad de giro de entre
100 y 200 rad/s. La seleccién del nimero minimo
de dientes de la rueda conductora estd limitada
por los efectos de la accién cordal; las velocidades
bajas reaccionan de manera mds favorable a dicho
fenémeno [5]. Con base en estos requerimientos se
obtiene el paso y el didmetro del rodillo por medio
de las recomendaciones generales de seleccion de
accionamientos de cadenas de rodillos [6].

Para reducir el costo de fabricacién y el tamafio de
las ruedas de transmision se opta por un nimero de
dientes de 11, conunarelacion 1:1, ya que por el efecto
poligonal no se recomienda usar menos de estos. El
didmetro del rodamiento se estim6 comparando la
geometria de la transmisién con la del didmetro del
rodillo de un mecanismo de rueda Catarina [7]. Se
realiz6 una aproximacion del paso estandarizado de
19,05 mm a 19 mm, ya que el didmetro del rodamiento
estandarizado mds cercano al didmetro de rodillo
de 12,07 mm, es de 12 mm (Tabla 1). El diametro
primitivo D, de la rueda conductora se determina
por medio de la ecuacidn (1).

D, =
sen’ (H
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Tabla 1. Cadenas estandarizadas.

Cadena mm

Paso de cadena 19,05

Ancho interior 11,68

Diametro del rodillo 12,07

Cadena simple
zZ D, D,

dm D1 A
8 57,6 49,78 31 12 30
9 62,0 55,70 37 12 30
10 69,0 61,74 42 12 30
11 75,0 67,61 46 14 35
12 81,5 73,61 52 14 35

Fuente: Catdlogo de cadenas Translink [7].

Sobre el didmetro primitivo se ubican, de forma
equidistante, los once rodamientos. Para la obtencién
de las demds caracteristicas geométricas de la rueda
conductora se debe de tener en cuenta que el tinico
contacto con la rueda conducida debe de ser con el
rodamiento. Las dimensiones principales de la rueda
conducida y rueda conductora se muestran en la Tabla 2.

La Figura 1 ilustra el modelo 3D de la rueda
conductora. Cada rodamiento se sujeta por medio de
un tornillo de hombro rectificado M4, que le sirve
a su vez como eje de rotacién, con su respectiva
tuerca hexagonal. Se generd, para cada rodamiento,
una superficie de separacién que impide que la pista
externa del rodamiento haga contacto con el cuerpo
de la rueda conductora y se frene. La manzana da
estabilidad a la rueda sobre el eje.

Modelo CAD de la rueda conducida

Se utilizé un método de cortes sucesivos, por medio
de software CAD, para determinar el perfil del diente
del sistema de transmision. Este método se basa en
el proceso real de formacién de engranajes, en lugar
de deducir y resolver ecuaciones complejas de la
superficie. Este método consiste en hallar el perfil
del diente gradualmente realizando cortes sucesivos
simulando el movimiento real del sistema [8], como
se observa en la Figura 2. La obtencién de esta
geometria se realizé para un sistema de transmision
con ejes a 90°.

Para crear la geometria del engranaje especializado,
que sea compatible con la rueda conductora, es
necesario conocer previamente el didmetro primitivo,

Tabla 2. Datos rueda conductora y conducida.

Rueda conductora (mm) Rueda conducida (mm)

Didmetro primitivo 67,44 67,44

Altura del diente 10,8 10,8

Diametro del rodamiento 12 N/A

Paso 19 19

Ancho del diente/ rodamiento 4 3

Ancho de manzana posterior 24 24

Hexagono para Tornillo M4 Rodamiento/)

ubicacién de la
tuerc:

Ubicacién de la
cufia

Figura 1.

i

Superficie de
separacién del
rodamiento

Tuerca
hexagonal M4

12 mm 604-2z

Agujero para
tornillo
prisionero

[
Ancho de
manzana

Modelo 3D de la rueda conductora.
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Figura 2. Obtencién de la geometria del diente en la rueda conducida.

la altura del diente y el espesor del diente. El didmetro
primitivo se determina a partir de la ecuacion (1),
la altura del diente se obtiene restando el didmetro
externo segun la ecuacion (2) y el didmetro de raiz
por medio de la ecuacién (3). El espesor del diente
se obtiene segun la estandarizacién de la cadena,
sin embargo, para dar mayor estabilidad a la rueda
conducida se determiné un ancho de diente de
3 mm[9]. En donde D, es el diametro del rodamiento.

D,=Dp+0.,8D, 2
D;=Dp-D, A3)

Para determinar la geometria adecuada del diente cuando
entra en contacto con el rodamiento se considerd una
relacién de transmision de 1:1. Asf, por cada grado de
giro en la rueda conductora, se efectué un grado de giro

en la rueda conducida. En cada posicién se realiz6 un
corte de la geometria base de la rueda conducida, con
un cilindro de 12 mm de didmetro, que representa el
rodamiento, mas una tolerancia diametral de 0,08 mm,
con el objetivo de garantizar un correcto ensamble.
Con este método se realizaron 36 cortes en ambos
sentidos de giro del sistema, obteniendo la geometria
del diente en la rueda conducida.

Analisis cinematico

En un sistema de transmisién de potencia, por medio de
ruedas dentadas, se espera que la velocidad tangencial
Vrmostrada en la ecuacion (4) sea la misma en el punto
de contacto de los didmetros primitivos Dy y D,, como
se ilustra en la Figura 3. La relacién de transmision R,,
se expresa de manera general por medio de la ecuacién
(5) en funcién de las velocidades angulares (w), del
namero de dientes (N) o de los radios en contacto (R).

Figura 3. Izquierda, modelo CAD. Derecha, esquema cinematico.
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Vi=w xR =w, xR, )
P .
w, R N,

Con el objeto de abordar el andlisis cinemadtico se
considera el radio de la rueda conducida R, infinito,
obteniendo un sistema similar al de pifién/cremallera
como el ilustrado en la Figura 4. En la posicién
mostrada, los centros de los dos rodamientos se
encuentran a la misma altura y la distancia entre
ellos es de 19 mm (Tabla 2), asi como el paso de
la cremallera. El rodamiento tiene un didmetro
de 12 mm, por lo que el espesor del diente es de
7 mm. En esta misma posicion, la rueda conductora
hace contacto con la cremallera por medio de los
rodamientos simultineamente en P; y P,, en la
parte superior del diente, cuya altura maxima esta
limitada por la altura del centro de los rodamientos.
Un instante después, considerando la direcciéon de
giro mostrada en la figura, P, deja de hacer contacto
y P; transmitird el movimiento a la cremallera
mientras barre el dngulo 2nt/11.

Debido a la geometria recta del diente, obtenida
por el método de cortes sucesivos, el punto de
contacto es siempre colineal y horizontal con el eje
del rodamiento, desplazdndose verticalmente sobre
la cara del diente de la cremallera. La velocidad

7 mm

19 mm

— —
e

19 mm

Figura 4. Simil con un sistema pifién cremallera.
R2 = o0,

en el punto de contacto P; estd determinada por la
ecuacion (6) y su componente V,, transmitida a la
cremallera, por la ecuacién (7), como se observa en
la Figura 5. Solo cuando f3 =0 se cumple que V, =
Vr (Figura 5b). R’ se determina por medio de la ley
del coseno mostrada en la ecuacién (8) y el dngulo
@ por medio de la ley de senos segtin la ecuacién
(9), considerando que y = /2 — .

Vo=, xR’ (6)
V. =Vp,-cosb @)
R’=\/R2+r2—2‘R-r'cosy ®)
Q= sin_l(L’-siny) 9)

R

La Figura 6 muestra en trazo punteado la velocidad
tangencial de la rueda conductora, asumiendo, a
manera de ejemplo, una velocidad angular de 0,5
rad/s (V, = 16,86 mm/s). Se observa que la velocidad
V., transmitida a la cremallera no es constante y
varia desde un maximo V; hasta un minimo (V, =
16,18 mm/s), cuando se inicia la accién de contacto
cada 2 - /11, que corresponde a la separacion angular
de los rodamientos en el caso de estudio. Cuando
el rodamiento pasa el eje de simetria (> 0) en la
Figura 5¢), R’ se hace mayor que R, aumentando
la magnitud de la velocidad V),;, aunque de manera
proporcional al aumento de 0, lo que resulta en un
comportamiento simétrico de V, con respecto a
p =0 cuando se alcanza la velocidad méaxima V7.

La velocidad angular del eje de la rueda conducida
, se obtiene al dividir V, entre el radio finito R, que,
al ser constante, condicionard a la velocidad angular
al mismo comportamiento mostrado en la Figura 6.

Montaje experimental

Para la validacién del comportamiento cinemadtico
del sistema de transmisidn, se disefié un montaje
experimental utilizando un motor eléctrico de 250 W
con velocidad de giro regulable hasta 189 rad/s
a una frecuencia de 60 Hz, se emplearon ejes de
16 mm de didmetro que se acoplan a chumaceras
y un freno Prony con el objetivo de medir el par
transmitido por el sistema propuesto por medio
de un dinamémetro digital con una resolucién de
0,02 kg. El disefio del montaje experimental se
puede observar en la Figura 7.
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Figura 5. Comportamiento cinematico en P;.

Velocidad (mm/s)
~
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%
X

16.18
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Figura 6. V;de la rueda conductora en trazo punteado y V, de la cremallera en

trazo continuo.

~ Dinamdmetro
digital

Tambor de friccion

Sistema de transmision
propuesto

Chumacera

Freno prony

Figura 7. Modelo CAD del montaje experimental.

Para la fabricacion de las ruedas de la transmision
se usé una impresora de resina foto curable por
laser UV, con capas de grosor de 0,025 mm para
reproducir la geometria del modelo CAD con la mayor

6

precision posible [10]. La fabricacién del prototipo
se realizé en resina ya que en este material se puede
obtener mejores acabados y mayor resolucién, lo
que garantiza una muy baja rugosidad en la cara
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de contacto con el rodamiento. Se evaluaron otras
alternativas de manufactura aditiva, pero con esta
se obtiene una mayor resistencia en comparacién
a la manufactura por FDM, sobre todo teniendo en
cuenta que el diente solo tiene 3 mm de espesor
(Figura 8).

Para comparar el desempefio de otros sistemas
de transmisién de potencia, se realiz6 el montaje
experimental de un sistema de transmisién por
engranajes conicos (Figura 9), de un sistema de
transmision por cadenas (Figura 8) y del sistema
de transmisién propuesto (Figura 10), con el objeto
de tener un referente para la evaluacién usando el
mismo motor de 250 W y 189 rad/s.

Para medir la pérdida de potencia mecdnica de
los diferentes sistemas de transmision se utilizé el
mismo freno Prony y con el dinamémetro digital se
registraron las mediciones de carga, que varian en
funcidn de la energia absorbida en forma de calor a
través de la friccién generada por la banda que estd

Figura 8. Ruedas conductora y conducida impresas
en resina.

Relacién 1:1

s

Figura 9. Montaje experimental de sistema de
transmision por engranajes conicos.

en contacto con el tambor sujeto al eje de salida
(Figura 10). Se determin6 el par de torsién 7 a la
salida de cada sistema y la velocidad angular o del
eje de rotacion, con el fin de estimar la potencia del
sistema por medio de la ecuacién (10).

P=Tx*w; T=Fx*d (10
Se aplicaron diferentes cargas de torsién por
medio del freno Prony y se midi6 la velocidad
angular correspondiente a cada carga. Se repitié
el procedimiento en cada uno de los montajes
experimentales, estimando la eficiencia de cada
uno de los sistemas con el motor sin el sistema de
transmision acoplado. El sistema de transmisién por
cadenas se utiliz6 a una distancia entre centros de 0,4
metros y una relacion de 1:2 (Figura 10), reduciendo
la velocidad del eje de salida a la mitad, esto por la
disponibilidad de componentes del sistema.

La Figura 11 muestra el montaje experimental con
el sistema de transmision propuesto. La carga del
sistema se implement6 por medio de un freno tipo
Prony y un contrapeso de 20 g. El torque se estimd
con la ayuda de un dinamémetro digital instalado
a 15 cm del centro del eje de la rueda conducida,
como se observa en la Figura 12.

RESULTADOS

Geometria del diente de la rueda conducida

Al utilizar el método de cortes sucesivos, para la
generacion de la geometria de engrane de la rueda
conducida, se obtuvo que el diente se compone de
cinco superficies (Figura 13). La superficie media
es la geometria inicial que genera el didmetro

0,4m

»
<« »

Figura 10. Montaje experimental de sistema de
transmision por cadenas.
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Motor de 250 W

Dinamometro
digital

Sistema de transmision
propuesto

Contrapeso
20g

Figura 12. Montaje experimental de motor con freno Prony.

externo del rodamiento, al cual, se le adiciona
una tolerancia para reducir las posibilidades de
interferencias y facilitar el ensamble entre las
ruedas. Las superficies interna y externa se generan
al reproducir el movimiento del par cinematico y
al realizar simultdneamente los cortes en sentido
horario y anti horario.

Velocidad angular del eje de la rueda conducida
La Figura 14 muestra el comportamiento de la
velocidad angular en el eje de salida. Presenta un
comportamiento no homogéneo con una variacién
que se encuentra entre 181,4 y 189 rad/s. Representa
un error maximo de 4,2% con respecto a la velocidad
angular del eje de la rueda conductora, el cual, es

8

comun en las transmisiones por cadena. El ciclo
de variacién de la velocidad se produce con una
frecuencia de 30 oscilaciones cada segundo, es
decir, con un periodo de 0,033 s, cada 2w/Z grados
que corresponde a la separacién angular entre
rodamientos en la rueda conductora.

Montaje experimental

La Figura 15 muestra el comportamiento de cada
una de las transmisiones analizadas. Se evidencia
el comportamiento tipico, en donde la velocidad
angular disminuye a medida que la carga aplicada
por el freno Prony aumenta. A partir de los datos
obtenidos en relacién con la velocidad angular
y la carga aplicada, se obtuvo la potencia de los
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Superficie
interna

Rueda
conductora

Superficie

externa
Rueda

conducida

Superficie media

Figura 13. Geometria del diente de la rueda conducida.

189

181408

Velocidad Angular (rad/s)

Figura 14. Velocidad angular de la rueda conducida.
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e Rueda Cond. Propuesta
", — — — Engranajes Conicos
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Velocidad angular (rad/s)
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182 ) ) . ) A A L . .
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Carga(N)
Figura 15. Comportamiento de la velocidad angular con relacién a la carga
aplicada.



Ingeniare. Revista chilena de ingenieria, (2024) 32:4

diferentes sistemas de transmision utilizando (10).
La Tabla 3 muestra cada una de las potencias que
se transmitieron alcanzando un maximo de 135 W.

Para el célculo de la eficiencia mecdnica de los
sistemas de transmision se utiliz6 la ecuacion (11).
La Figura 16 muestra los resultados de eficiencia de
cada uno de los sistemas de transmision usados en

la prueba experimental. El sistema de transmisién
propuesto arroj6 una eficiencia media de 99,25%.
Los engranajes cénicos presentaron una eficiencia
media de 99,40%. El sistema de transmisién por
cadena mostré una eficiencia media del 99%.

_ Psalida
Pmotor

an

Tabla 3. Potencia de los diferentes sistemas de transmision.

Potencia sistema | Potencia engranajes Potencia Potencia real
propuesto (W) conicos (W) cadenas (W) del motor (W)
0 0 0 0
21,8 21,8 21,7 22
27,2 27,3 27,2 274
48,9 49 48,8 49,2
65,2 65,2 64,9 65,5
70,4 70,5 70,2 71
75,8 75,8 75,5 76,3
107,8 107,9 107,5 108,6

128,7 128,9 128,7 130
133,9 134,2 134 135,1
100 T T T T T T T T
Rueda Conducida pr
Propuesta
299.8 1 — — —Engranajes Conicos | 7
Cadenas
99.6 ]
—_— “\
.g 99. 1
]
‘o
=
W gg. 4
99 - i
98.8 .
1 15 2 25 3 a5 4 45 5
Carga (N)
Figura 16. Eficiencia de los diferentes sistemas de transmisién
usados.
DISCUSION en la que se acopla la cadena alrededor de los

Los mayores problemas en los sistemas de transmisién
por cadena de rodillos tienen relaciéon con la forma
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pifiones, formando un poligono. Al trazar lineas
rectas entre los centros de los rodamientos, en el
sistema propuesto, se observa un comportamiento
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homélogo (Figura 17). Esta caracteristica geométrica,
es responsable del efecto poligonal, que produce
pérdidas de energia por ruido y vibraciones [5]. A
menor nimero de rodamientos el poligono tiene
menor nimero de lados e incrementa las pérdidas
de energia.

A pesar de que el sistema de transmisién esta
inspirado en el sistema de sprocket-cadena, se
observa que la geometria del diente de la rueda
conductora, conformada por multiples superficies,
es diferente a la de los sprockets de los sistemas
de transmisién por cadena. Lo anterior se atribuye
a que el plano de rotacién de la rueda conductora,
para el caso de estudio propuesto, es perpendicular
al plano de rotacion de la rueda conducida.

La variacién de la velocidad en el eje de salida se
atribuye al efecto poligonal, ya que el rodamiento se
asemeja a los rodillos que conforman los eslabones
de una cadena, donde, a menor nimero de dientes
(en la rueda catarina), la variacion de velocidad es
mayor en la rueda conducida, alcanzando variaciones
de hasta un 4,2% como se muestra en la Figura 14.
Para transmisiones de baja velocidad este tipo de
sistemas es adecuado, pero transmisiones de alta
velocidad no se puede garantizar una transmisién
de velocidad uniforme del sistema [11].

La variacién de la velocidad angular de la rueda
conducida se puede expresar mediante el coeficiente
de no uniformidad por medio de la ecuacién (12).
Para el caso de estudio se presenta un coeficiente
de 0,02, que es tipico a bajas rpm y con un nimero
de dientes bajo. Por lo tanto, se corroboran las
fluctuaciones de la velocidad de rotacién del eje
conducido. Si se desea disminuir el coeficiente
de no uniformidad se recomienda usar un mayor
nimero de rodamientos.

Poligono de 11

lados —

19 mm

67,44 mm
Diametro primitivo

q
>l

<

Figura 17. Poligono de la rueda conductora.

K = Loman = Oomin 18921813 55 (12)
O + Oy 189+181,4

Los sistemas de transmisién de engranajes
generalmente operan durante largos periodos de
tiempo y por lo tanto su rendimiento disminuye
a causa de las altas temperaturas generadas por
la friccién por contacto de los engranajes [12]. La
eficiencia de los engranajes cilindricos depende
de muchos factores como lo son el coeficiente de
friccion, el nimero de dientes, la altura de addendum,
el coeficiente de correccién de los engranajes y
el método de fabricacién [13]. La eficiencia de
los engranajes conicos se encuentra alrededor del
98,5% [14]. En cuanto al sistema de sprocket-cadena
los principales problemas son causados por el efecto
poligonal y el ruido, donde los eslabones de la
cadena y los dientes de la rueda dentada tienen un
efecto significativo en el desgaste de los elementos
de la cadena de rodillos [15].

Como se observa en la Figura 16 el sistema de
transmision propuesto obtuvo una eficiencia similar
a la de los engranajes cénicos y superior a la de la
transmision por cadenas, debido presumiblemente a
que al no tener eslabones que entran en contacto con la
rueda conducida se disminuyen los efectos por friccion.

CONCLUSIONES

Se presentd un perfil de rueda dentada que tiene
como objetivo la transmisién de potencia en ejes
ortogonales. El perfil del diente se obtiene a partir
de cortes sucesivos dando como resultados una
geometria de diente diferente a la tradicional de
los sistemas sprocket-cadena.

La geometria del diente obtenida por el método de
cortes sucesivos a través del modelo CAD permitié
dar solucidén a la incdgnita de la superficie del
diente, sin necesidad de realizar complejos modelos
matematicos, ademas, se corrobor6 en el analisis
cinemadtico y en las pruebas de transmisién donde la
geometria propuesta tiene un buen funcionamiento
comparada con transmisiones similares.

El procedimiento de andlisis permitié obtener un
sistema de transmision entre ejes no paralelos que
funciona de manera eficiente, comparable con el
sistema de engranajes conicos rectos, abriendo
nuevos estudios de este tipo de sistemas.
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Al existir el efecto poligonal la relacién de trans-
misién no es constante, por lo tanto, este sistema
no es adecuado cuando se requiere precision en los
pardmetros de salida como par torsor, velocidad
angular, posicién y potencia.
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