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Resumen — En el campo de la ingenieria mecanica, los requerimientos del sector industrial demandan solucio-
nes que mejoren la precision, disminuyan los costos y maximicen el aprovechamiento de la energia, todo en el
menor tiempo posible. Los reductores cicloidales se perfilan como una de estas soluciones, debido a que son
eficientes, presentan movimiento preciso y altas tasas de reduccion de velocidad y transferencia de torque. En
este articulo se describe el funcionamiento, las partes y las tolerancias de manufactura de los principales com-
ponentes de un reductor cicloidal de dos fases adaptado a un motor a pasos. Asi mismo, se plantean las bases de
un método grafico para obtener el backlash, partiendo de las tolerancias de manufactura, y se describen detalla-
damente los pasos para aplicar este método con un programa de disefio asistido por computadora. Finalmente,
se propone un ejemplo en el cual se analizan los resultados.
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1. INTRODUCCION

Los procesos tecnologicos y de trasformacion en el sector industrial requieren herramientas cada vez
mas especializadas para realizar tareas eficientemente, de manera precisa, en el menor tiempo posible y a
bajo costo. Esto demanda el desarrollo de nuevas alternativas que puedan cumplir con los altos estandares
que pide la industria. Los reductores planetarios que utilizan discos con perfiles cicloidales presentan
caracteristicas que los hacen apropiados para ser utilizados en areas como la robdtica e ingenieria aeroes-
pacial; tales como larga vida, precision en posicionamiento angular, disefio compacto, alta eficiencia y
flexibilidad en la tasa de reduccion de velocidad.

Desde su invencion por Lorenz K. Braren [1] y considerando la investigacion desde Blanche y Yang
[2], que describe la geometria del disco cicloidal, ademas de realizar un estudio analitico de las toleran-
cias para la manufactura, se han tenido numerosos avances y contribuciones en distintos aspectos relacio-
nados con la geometria, eficiencia [3 - 5], esfuerzos y deformaciones [6 - 9], optimizacion y precision de
movimiento angular.

Profundizado mas en lo referente a la geometria, Shin y Kwon [10] proponen un disefio basado en ana-
lisis de velocidades por medio del centro de rotacion instantaneo del disco cicloidal. Asi mismo, CHEN et
al. [11] proponen una geometria basada en los puntos de contacto entre el disco cicloidal y los pines.
Complementando este trabajo, Liu et al. [12] optimizan estos contactos. Adicionalmente Gorla et al. [13]
presentan un estudio teérico-experimental donde, ademas de la generacion de la geometria, se estudia la
distribucion de fuerzas, la pérdida de potencia y la eficiencia. A su vez, Sensinger [14] presenta la geo-
metria del disco cicloidal de forma parametrizada. El considera un mayor nimero de tolerancias para el
calculo de la variacion del torque y del backlash (en un reductor de velocidad, el backlash se define como
el angulo que puede girar el eje de salida cuando el eje de entrada se mantiene fijo). Presenta también la
variacion del esfuerzo y eficiencia en relacion con ciertos parametros de disefio del reductor de velocidad.

Por otra parte, en lo relacionado con la optimizacién del mecanismo, Blagojevic ef al. [15] proponen un
disefio compacto de dos etapas, donde se reduce el niimero de partes y un estudio numérico-experimental,
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donde valida que el disefio de dos etapas presenta mejor distribucion de los esfuerzos respecto al de una
sola etapa. Una version similar se presenta por Huang ef al. [16] en la patente US 9,005,065 B2. Otra
contribucién a la optimizacion del mecanismo la realizan Lin et al. [17]. Ellos presentan también una
version de dos etapas, donde se reduce aun mas el numero de partes, proponiendo adicionalmente modifi-
caciones en el perfil cicloidal.

En cuanto a los estudios que identifican los factores que afectan la precision de movimiento de los re-
ductores de velocidad cicloidales, se tiene que, la holgura entre los componentes de este mecanismo es
necesaria para que se lubrique, se ensamble y para que sea funcional; sin embargo, produce que el movi-
miento del mecanismo no sea preciso. En relacion con este tema, Ivanovic et al. [18] presentan un modelo
matematico que considera holguras y su impacto en el angulo de backlash. A su vez, Blagojevic [19]
establece el comportamiento de las deformaciones y esfuerzos debido a las holguras. Por otra parte, Han
& Guo [20] identifican, por medio de un analisis de sensibilidad basado en la varianza, los componentes
cuya holgura genera mayor repercusion en la pérdida de precision en el movimiento. Asi mismo, Tran et
al. [21] presentan un estudio de la rigidez torsional considerando las tolerancias. Continuando con sus
aportaciones, Tran et al. [22] establecen una relacion de forma analitica entre el backlash y la deforma-
cion elastica respecto al aumento de la holgura. Otra contribucion la podemos encontrar en Li et al. [23]
Ellos realizan un estudio analitico con base en la teoria de contacto de Hertz. Ademas de considerar la
interaccion entre el disco cicloidal y los rodillos, incluyen también la interaccion entre los pines del disco
central y los barrenos internos del engrane cicloidal. A su vez, Kostic et al. [24] analizan los espacios
libres originados por las tolerancias de manufactura entre el disco cicloidal y los rodillos utilizando el
Teaching-Learning-Based-Optimization (TLBO).

Este trabajo, complementa con un método gréfico las contribuciones anteriores para determinar el ba-
cklash del reductor de velocidad cicloidal de dos etapas propuesto por Mirko Blagojevic ef al. [15]. Para
este fin, se utiliza un paquete paramétrico CAD, donde se explota la flexibilidad que este paquete posee
para variar dimensiones, posiciones o las relaciones geométricas que existen entre los elementos de un
modelo o un croquis. El reductor de velocidad cicloidal de dos etapas que se analiza en este trabajo, fue
modificado en sus componentes para adaptarlo a un motor de pasos NEMA17, Fig. 1, con el objetivo de
formar parte de un manipulador robdtico de 6 grados libertad, de bajo costo, fabricado en parte con manu-
factura aditiva. La determinacion del backlash en este reductor de velocidad, es clave para obtener una
primera aproximacion de la precision de los movimientos que dicho manipulador tendra. Otros aspectos
que también influyen en el desempefio del manipulador robdtico, como variacion del par, determinacion
de las holguras minimas para que no se produzca la pérdida de movimiento y determinacion del backlash
tomando en cuenta la deformacion de los materiales por esfuerzo, estdn mas alla del alcance de este ar-
ticulo.

Carcasa etapa 1—
Rodillos carcasa etapa 1—

Bujes de bronce en engranes
cicloidales y disco central—;

Flecha excéntrica —\

arcasa etapa 2 \ JAN, ; AN
\ ) P@d
R Rodillos disco central

) | Carcasa media
1
\ — Engrane cicloidal etapa 2
\ Rodillos flecha de salida

“—Flecha de salida

Controlador —

Engrane cicloidal
etapa 1 Motor de pasos
Disco central NEMA 17

“~Reductor de velocidad
cicloidal de 2 etapas

Fig. 1. Reductor cicloidal de 2 etapas adaptado a un motor de pasos NEMA17.
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2. DESCRIPCION DEL REDUCTOR DE VELOCIDAD CICLOIDAL

El reductor de velocidad cicloidal propuesto inicialmente por Blagojevic [15], se redisefid para ser
adaptado a un motor NEMA 17, Fig. 1, tiene las siguientes particularidades y tolerancias iniciales (defini-
das conforme a los ajustes mas comunes en el sistema métrico). La carcasa del reductor de velocidad se
construye en tres secciones: etapa 1, carcasa media y etapa 2. En la etapa | se tiene la primera fase de
reduccion entre el engrane cicloidal etapa 1 y un arreglo circular de pines y bujes, que funcionan como
rodillos. Entre estos pines con diametro de 3.175™ mm y bujes con diametro interior de 3.175" mm se
tiene una holgura méaxima de 0.0125 mm, las holguras se manejan de forma radial y los ajustes se defini-
ran conforme al sistema ISO. El diametro exterior de los bujes, que funcionan como rodillos, es de 5™
mm. Los engranes cicloidales se modelan de forma paramétrica, como se indica en las ecuaciones (1), (2)
y (3), de acuerdo con lo presentado por Sensinger [14]. Se define una tolerancia en su contorno externo de
-0.015 mm.

Cx = Rcos(®) — R, cos(@ + ¢) — e cos((Z; + 1)¢) (1)
C, = —Rsin(®) + R, sin(@ + ¥) + esin((Z; + 1)¢) (2)
W = tan~1 sin(Z;¢) . 3)

COS(Z1¢) - m

Debido a la limitante de espacio y dificultad en la disponibilidad de ciertos tipos de baleros, se utiliza-
ron bujes de bronce insertados en los engranes cicloidales y disco central para lograr un contacto suave
con la flecha excéntrica. El diametro interior del buje es de 117 mm y el diametro exterior de la flecha
excéntrica 11""'mm. La holgura maxima entre estos dos elementos es de 0.023 mm. Los discos cicloidales
también cuentan con un arreglo circular de barrenos, cuyo diametro de 6.40™ mm tiene una tolerancia
radial de +0.015 mm. El disco central fabricado en una sola pieza y colocado en la carcasa media, cuenta
con un arreglo circular de pines. Sobre estos pines se insertan bujes a manera de rodillos. El diametro
interior del buje es de 2™ mm y el didmetro exterior del perno es de 2" mm. La holgura maxima entre
estos elementos es de .015 mm. Para el diametro exterior del buje en el disco central (4 mm) con los
barrenos de los discos cicloidales la tolerancia méaxima, en combinacion con la excentricidad la holgura,
resulta en +0.010 mm. La flecha de salida, con diametro exterior de 25.40"” mm, se soporta por medio de
un buje de bronce en la carcasa de la etapa 2, con un diametro interno de 25.40™ mm. Entre estos elemen-
tos la holgura maxima radial es de 0.041 mm. La flecha de salida cuenta con un arreglo circular de rodi-
llos insertados sobre pines, donde el diametro exterior de los pines es 3.175" mm y el diametro interno de
los rodillos 3.175™. Entre estos elementos la holgura maxima radial es de 0.020 mm. Las relaciones di-
mensionales antes mencionadas se muestran en la tabla 1.

Tabla 1. Holguras maximas para los contactos en la primera y segunda etapa en el reductor cicloidal.

Medida  Ajuste ISO Ajuste ISO Holgura maxima
Contacto . .
nominal Barreno perno radial
Diametro interior del buje /didmetro exterior del permo carcasa fija 3.175 mm F8 m4 0.0125 mm
Diametro exterior de los bujes carcasa fija 5.00 mm H m4 Hx
Diametro interior del buje engrane cicloidal o disco central /didmetro
. s 11.00 mm Fo h7 0.023 mm
exterior de la flecha excéntrica
Tolerancia contorno externo engrane cicloidal *k *k *k 0.015 mm
Arreglo circular de barrenos engrane cicloidal / didmetro exterior buje
. .. 6.40 mm H9 k7 0.010 mm
disco central +2 veces la excentricidad
Diametro interior del buje /diametro exterior del perno disco central 2.00 mm F8 h7 0.015 mm
Diametro interior de buje carcasa de salida / diametro externo con
. 25.40 mm F8 h7 0.041 mm
flecha de salida
Diametro interior rodillos / pines flecha de salida 3.175 mm F8 h7 0.020 mm
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Tabla 2. Parametros de disefo del reductor cicloidal de 2 etapas.

Etapa 1 Etapa 2
Zy 6 Zs 5
Z 7 Zy 6
e 1.2 mm e 1.2 mm
R 17 mm R 17 mm
R [ 25mm | R, | 2.5mm
Re| 2mm |Re| 2mm

Los parametros generales del reductor para los engranes cicloidales de sus dos etapas se muestran en la
tabla 2. Donde R es el radio de paso de los dientes en el engrane cicloidal, etapas 2 y 3. R, el radio de los
rodillos. R, el radio de los rodillos en el disco central. e la excentricidad (ver figuras 2 y 3). Z; nimero de
dientes en el engrane cicloidal de la etapa 1. Z, nimero de rodillos en la carcasa en la etapa 1. Z; nimero
de dientes en el engrane cicloidal de la etapa 2, Z, nimero de rodillos en la flecha de salida. De acuerdo
con las ecuaciones 1-3, para el dimensionamiento del engrane de la segunda etapa se reemplaza Z; por Z;.
En las figuras 2 y 3 se muestra la representacion graficade e, R, R,y Ry.

3. PLANTEAMIENTO PARA DETERMINAR GRAFICAMENTE EL BACKLASH

El planteamiento para determinar graficamente la repercusion de las tolerancias de manufactura en el
backlash del reductor cicloidal, objeto de estudio de este trabajo, tiene como base la comparacion de un
modelo ideal o nominal con su similar, donde se consideran tolerancias de manufactura. En la Fig. 2 se
muestran dos contornos de un engrane cicloidal que difieren en tamafio. El contorno con linea continua
representa el modelo con medida nominal y el punteado representa el modelo ajustado, que toma en cuen-
ta las tolerancias de manufactura. Segln la investigacion realizada por Sensinger [14], Ivanovic et al. [18]
y Blagojevic [19], las tolerancias de manufactura se pueden sumar y luego atribuir a un solo elemento.

Teniendo en cuenta lo anterior, el analisis que se realiza a continuacion se basa en la reduccion del ta-
maifio del engrane cicloidal para compensar la variacion de las medidas de los otros elementos.

En la Fig. 2, se muestra el punto de contacto entre rodillos y engrane cicloidal considerando dimensio-
nes ideales. El vector C parte del centro del engrane cicloidal, termina en un punto de contacto ideal y
tiene una posicion angular 0; respeto de una referencia fija. El vector C” tiene la misma magnitud que el
vector C, parte del centro del engrane cicloidal, termina en el contorno que representa al engrane cicloidal

Punto de contacto ajustado
Engrane cicloidal nominal
Engrane cicloidal ajustado

Punto de contacto ideal
Rodillo

Eje de motor—,

centro de
engrane

X
e
\
N . L
: cicloidal
- -

Fig. 2. Muestra los parametros R, y R, y el planeamiento geométrico para encontrar el backlash entre el engrane cicloidal y
los rodillos de la carcasa.
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Barreno central ajustado

Punto de contacto ideal A
Barreno central nominal

Punto de contacto

ajustado Rodillos disco central nominal

Rre
centro de engrane

cicloidal

Eje de motor

Fig. 3. Muestra el parametro R y el planeamiento geométrico para encontrar el backlash entre el engrane cicloidal y el disco
central.

ajustado y forma un angulo 6, respecto a la misma referencia que se tomo6 para medir el angulo 6,. Enton-
ces, dado que la arquitectura del mecanismo permite que el engrane cicloidal gire en torno a su centro si
no lo impiden los rodillos, el engrane cicloidal ajustado podra girar en sentido antihorario un angulo igual
a la diferencia 0, y 0,. Por la posicion relativa entre los rodillos y el engrane cicloidal se puede esperar
que este valor varie con cada punto de contacto y también con el cambio de posicion del engrane cicloidal
debido a la rotacion de la flecha excéntrica.

Posteriormente, para el analisis de los puntos de contacto entre el arreglo circular interior del engrane
cicloidal y los rodillos del disco central, se realiza un procedimiento similar al comparar un modelo con
las medidas nominales respecto de otro donde se ajustan las dimensiones conforme a las holguras. Con-
forme Li et al. [23] este ajuste se puede aplicar en el diametro de los barrenos del arreglo circular del
engrane. La Fig. 3 muestra un engrane cicloidal con su arreglo circular de barrenos con sus didmetros
nominales en linea continua y el arreglo donde se compensan las tolerancias de manufactura con lineas
punteadas. Ademas, se muestran 2 vectores B 'y B” que parten del eje del motor y terminan en el centro de
las circunferencias que representan los centros en los rodillos del disco central, para las dimensiones no-
minales y ajustadas respectivamente. El angulo 0; representa la posicion del rodillo dentro del barreno en
dimension nominal, el angulo 64 representa la posicion desplazada del mismo rodillo dentro de un barreno
en donde se compensan las tolerancias.

Por lo tanto, para este punto de contacto el backlash se determina por la diferencia entre 04 y 6;. De ma-
nera similar se puede esperar que este valor cambie de acuerdo con el punto de contacto y de acuerdo con
la posicion angular de la flecha excéntrica.

4. DETERMINACION DEL BACKLASH DE FORMA GRAFICA MEDIANTE CAD

Considerando los paquetes de CAD actuales, que en general trabajan de forma paramétrica, se presenta
un procedimiento grafico para determinar el backlash, en cada etapa del reductor cicloidal.

Para determinar el backlash de la primera etapa se crea un archivo de ensamble. En este archivo, se de-
fine un croquis fijo respecto al origen del ensamble, que coincide con el eje del motor, ver Fig. 4. Se dibu-

o
B P
| %77
Q Eje de motor lel%

Fig. 4. Croquis que define la excentricidad y la posicion y tamafio de los rodillos.
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ja en este origen el arreglo de rodillos con diametro y medidas en valores nominales. Ademas, con el an-
gulo ¢ se indica la posicion de la flecha excéntrica. La longitud de la linea recta que une el eje del motor
con el cetro del engrane cicloidal sera igual a la excentricidad e.

El siguiente paso es posicionar concéntricos y paralelos al plano del primer croquis, a dos engranes ci-
cloidales que se dibujan como elementos independientes al ensamble, de tal forma que uno quede con la
geometria nominal o ideal (tabla 2) y otro con la geometria que compensa las holguras de manufactura.

Se debe restringir el movimiento de los engranes, permitiendo solamente la rotacion de estos, de tal
manera que se conjugue con la rotacion de la flecha, a la vez que permanecen en contacto con los rodillos.
Se debe establecer una relacion de posicion angular a partir de una referencia fija y en direccién opuesta
respecto al sentido de rotacidn de la excentricidad. Este angulo se definira como y segtin la ecuacion 4.

?

=7 (4)

14

Ahora, mostrando tnicamente el engrane con medidas nominales, se define un segundo croquis en el
ensamble. Este determinara los puntos de contacto ideales.

Se crean tantas lineas de referencia como el numero de puntos de contacto ideales. Un extremo de cada
linea debera de coincidir con el centro del engrane cicloidal y el otro extremo sera coincidente tanto con
el contorno del engrane cicloidal nominal, como con un determinado circulo que representa al rodillo mas
proximo. Satisfacer ambas condiciones implica la solucidon geométrica unica que determine un n-ésimo
punto de contacto. La Fig. 5 muestra las lineas de referencia definidas desde el centro del engrane cicloi-
dal hasta el punto de contacto, identificadas con C. Estas lineas del segundo croquis serviran como una
referencia para encontrar el backlash entre cada punto de contacto.

A continuacion, se oculta el engrane cicloidal con medidas nominales y se muestra el engrane cicloidal
que compensa las holguras. Dejando el segundo croquis visible, se define un tercer croquis, donde se
crean lineas de referencia coincidentes desde el centro del engrane cicloidal ajustado hasta su contorno,
identificadas con C’. Estas lineas se posicionan cercanas a las lineas de referencias del segundo croquis C,
que marcan los puntos de contacto ideales. Con un procedimiento grafico se puede demostrar que siempre
sera satisfecho que los puntos de contacto que se encuentren de uno de los lados respecto del plano que
define la linea excéntrica efectian contacto inmediato en un sentido de rotacion y los puntos de contacto
ubicados al otro lado respecto del plano excéntrico haran contacto inmediato en el sentido de rotacion
opuesto. Si el plano excéntrico coincide exactamente con el punto de contacto el comportamiento sera
simétrico, dado que este punto de contacto podra trasmitir par en ambos sentidos.

De acuerdo a lo que se menciona anteriormente, todas las lineas de referencia del tercer croquis, C’, se
deberan colocar de un mismo lado respecto a sus correspondientes lineas C; siempre y cuando cada par de
lineas, C” y su correspondiente linea C, estén en el mismo lado respecto al plano excéntrico. El lado en el
que se debe trazar la linea C estara indicado por la distancia mas corta del engrane cicloidal corregido
para hacer contacto con el rodillo mas proximo. Una vez colocadas las lineas de referencia C” en el tercer

lineas de
referencia engrane cicloidal
p

nominal

contactos
ideales

centro de
engrane
cicloidal

Fig. 5. Lineas de referencia en el segundo croquis que definen los contactos ideales.
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‘min lado opuesto -

LN
-/ contactos
ideales

Fig. 6. Linea de referencia C” en el tercer croquis que se define con una longitud igual respecto de C.

croquis, se establece una relacion de “longitud igual” respecto de la linea mas proxima C, para todas las
parejas. El angulo entre las dos lineas C y C” de igual longitud sera el backlash de ese punto de contacto.
Habra tantos valores de backlash como nimero de rodillos. La Fig. 6 muestra el angulo de backlash me-
dido entre las dos lineas de referencia C y C” para un n-ésimo punto de contacto. Considerando entonces
el punto de contacto que muestra el backlash minimo en cada lado respecto del plano excéntrico, el ba-
cklash total en una determinada posicion, BLtorE, se obtiene mediante la ecuacion 5.

BLrorg = BLminimo + BLmin tado (5)
opuesto

Dado que el plano excéntrico rota con la flecha de entrada, es importante corregir el lado en donde se
posicionan las lineas de referencias del tercer croquis, ya que la relacion de “longitud igual” se puede
cumplir en ambos lados. Ademas, en ciertos casos y dependiendo de la magnitud de los ajustes, puede
suceder una condicion en donde la relacion de longitud igual no se pueda alcanzar. Esto sucede cuando el
contacto ideal se encuentra en la “cima” de uno de los dientes, o en sus inmediaciones. Por lo tanto, en
este caso no existe una solucidén geométrica. Esto implica que el contacto entre rodillo y diente no puede
ser posible, lo que se manifiesta con un error de reconstruccion. Para evitarlo se debera de eliminar provi-
sionalmente la relacion de igualdad para ese contacto.

Para determinar el backlash entre los barrenos centrales del engrane cicloidal y los rodillos del disco
central, se crea un nuevo ensamble. En un primer croquis, donde se dibuja un circulo de referencia con
radio igual a la excentricidad y centro en el origen. Ademas, se traza una linea desde el centro de este
circulo hasta uno de sus puntos. Entre esta linea y otra linea horizontal que permanece fija se define el
angulo ¢, el cual indica la posicion de la flecha excéntrica y por consiguiente del plano excéntrico. De la
misma forma que en el procedimiento anterior, el extremo de esta linea determina el centro del rotor ci-
cloidal. A continuacion, se inserta un nuevo elemento, que contiene el arreglo de circulos interiores del
rotor nominales y ajustados que toman en cuenta las tolerancias de manufactura, concéntrico al rotor ci-
cloidal. Segun Li et al. [23], el ajuste de las holguras de manufactura en este elemento se puede realizar
haciendo mayor el didmetro en los barrenos del arreglo interior. Estas holguras incluyen a aquellas produ-
cidas por las tolerancias del barreno del engrane cicloidal, holgura entre el didmetro interior del rodillo y
el perno del disco central, holgura producida por la tolerancia del didmetro exterior de los rodillos; inclu-
so el error en la posicion de los centros de los barrenos. Esto se representa con un croquis de referencia
marcado con lineas punteadas en la Fig. 7, que forma parte de la pieza.

De manera similar a la etapa anterior, al variar la posicién angular ¢, el rotor cicloidal debera girar so-
bre su propio eje el angulo correspondiente conforme lo indicado en la ecuacion 4.
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Barreno central ajustado
croquis de referencia en la parte

circulo de
referencia
eroquis que simula
la rotacion

Barreno central nominal

Eje perpendicular

Parte que simula
arreglo circular interior

Fig. 7. Pieza que simula el arreglo circular interior del engrane cicloidal, el croquis con la compensacion y el croquis que
simula la rotacion de la flecha excéntrica.

. . Barreno central nominal
Lineas radiales de

contacto Rodillos disco central nominal

centro de
engrane Centro de los
cicloidal rodillos

Lineas de
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Fig. 8. Rodillos en el disco central en su tamafio nominal, en contacto ideal dentro de los agujeros interiores del engrane
cicloidal.

Se define ahora un arreglo de circulos que representaran a los rodillos del disco central, en su posicion y
diametro nominal, que corresponde a un segundo croquis, ver Fig. 8. Se dibuja una linea de referencia
desde el centro del rodillo hasta el origen o eje del motor, que representa el centro de la flecha. Para simu-
lar el contacto ideal, se dibuja una linea coincidente desde el centro del rodillo hasta el circulo del rodillo
y sera suficiente con definir una segunda relacion de coincidencia del segundo extremo de la linea radial
con el contorno del barreno central de engrane cicloidal. Ademas, los circulos deben ser tangentes. Es
posible observar que, en los puntos de contacto ideales, todas las lineas radiales de cada rodillo siempre
seran paralelas a la linea radial de la excentricidad. Ademas, el punto de contacto siempre estara en direc-
cién opuesta a la excentricidad

Por ultimo, se define un tercer croquis en el cual se dibuja un arreglo similar en dimensiones al del cro-
quis 2. Sin embargo, en este caso la separacion angular entre cada rodillo no sera la misma, dado que en
principio no se conoce para cada rodillo el juego angular que tendra con su contacto mas proximo. Por
consiguiente, todos quedan independientes y con separaciones angulares distintas. Se repite ahora para
cada rodillo el mismo procedimiento para encontrar los puntos de contacto ideales, tomando en cuenta el
ajuste de los didmetros de los barrenos. Es importante mencionar que los rodillos del disco central defini-
dos en el tercer croquis, estan posicionados de forma independiente entre si. Esto es aplicable solo en el
analisis; en el dispositivo fisico los rodillos del disco central no pueden ser independientes, dada la cons-
truccion del mismo. La Fig. 9 muestra de forma comparativa el arreglo de rodillos en sus puntos de con-
tacto ideales con lineas continuas y con lineas punteadas los rodillos posicionados de forma independiente
en contacto con los barrenos interiores ajustados.
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Contactos nominales, segundo croquis

Contactos ajustados
tercer croquis

Fig. 9. Comparacion entre puntos de contacto nominales y puntos de contacto independientes ajustados.

Teniendo en cuenta la Fig. 9, cada punto de contacto ideal respecto de su proximo ajustado definird un
juego local, que resulta ser el angulo entre las lineas que van del origen al centro del rodillo para los cro-
quis 2 y 3, indicado como BL2. A continuacion, se deben encontrar los angulos minimos a uno y otro
lado del plano excéntrico, para obtener el juego posible en cada sentido de rotacion. En principio la suma
de los juegos minimos, a uno y otro sentido de rotacion, tendria como resultado el juego entre el disco
central y engrane cicloidal; sin embargo, los contactos posicionados de forma independientes no represen-
tan precisamente al disco central, por su separacion irregular. Por lo tanto, el juego se debe corregir par-
tiendo del juego minimo absoluto y desde este punto de contacto se reconstruye el arreglo con la separa-
cion angular nominal. Esto implica que el juego total en una cierta posicion angular de la flecha, BLrorc,
se obtiene mediante la ecuacion 6.

BLrorc = 2 * BL minimo + BLmin tado (6)
absoluto opuesto
Ejemplificando este procedimiento, asuma que los angulos BL2 a un lado del plano excéntrico son
0.0814 grados, 0.0665 grados y 0.3121 grados; mientras que los angulos del lado opuesto al plano excén-
trico son 0.0813 grados, 0.0668 grados y 0.3197 grados. El BL minimo absoluto seria 0.0665 grados y el
BL min opuesto seria 0.0668 grados, dado que estos juegos se obtuvieron considerando la separacion
irregular entre rodillos, es necesario corregir a partir del BL minimo absoluto, lo que implica considerar el
BL minimo absoluto 2 veces, el resultado con los angulos anteriores seria de 0.1998 grados.
Para la etapa siguiente el procedimiento sera similar, dada su semejanza geométrica con la primera eta-
pa. Solo se considera que la segunda etapa, de acuerdo con Blagojevic et al. [15], tendra un diente menos
en su engrane cicloidal.

5. APLICACION DEL METODO EN UN CASO ESPECIFICO

Aplicando el método grafico descrito en la seccion anterior, se realizara el analisis del backlash en el
reductor cicloidal de dos etapas. En primera instancia, se consideran los contactos entre los rodillos de la
carcasa 1 y el engrane cicloidal en su primera etapa. La tabla 3 muestra las holguras méaximas resultantes
de acuerdo con las tolerancias de manufactura entre los componentes principales previamente definidos.
El efecto combinado de estas tolerancias se considerara mediante una reduccion en el contorno del engra-
ne cicloidal de la etapa 1.

Una vez desarrolladas las plantillas descritas en la seccion anterior, directamente en el CAD se analizan
los puntos de contacto posibles, variando la posicion de la flecha excéntrica cada 5 grados hasta comple-
tar una vuelta. Posteriormente, aplicando la ecuacion 5 para cada posicion se obtiene la variacion del ba-
cklash respecto del angulo de giro de la flecha excéntrica, ver Fig. 10.
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Tabla 3. Holguras maximas aplicadas al contorno del engrane cicloidal en su primera etapa.

Combinacion HQIgura

maxima
Diametro exterior del perno y diametro interno del buje de la carcasa etapa uno. 0.0125 mm
Diametro exterior de la flecha excéntrica y didmetro interno del buje del engrane cicloidal. | 0.0225 mm
Maxima tolerancia en el contorno del rotor cicloidal etapa 1. 0.0150 mm
TOTAL 0.0500 mm

Backlash debido a holgura entre rodillos y engrane
cicloidal de la etapa 1

0,750

o
~
N
o

0,730

0,720

Backlash (grados)

o
~
Py
[S)

0,700
0 30 60 90 120 150 180 210 240 270 300 330 360

Angulo de giro de la flecha excéntrica (grados)

Fig. 10. Muestra el backlash debido a las holguras méaximas aplicadas al contorno del engrane cicloidal en su primera etapa.

En la Fig. 10, se puede observar que el backlash varia con la posicion angular de la flecha y presenta un
comportamiento aproximadamente simétrico. Los valores maximos del backlash van entre 0.700 a 0.745
grados y esto es repetitivo durante toda una vuelta de la flecha excéntrica, que implica el avance de todos
los dientes del engrane cicloidal una posicion. Se encuentra que el minimo backlash ocurre cuando en una
determinada posicion, en la cual el plano excéntrico de manera cercana o exacta funge como eje de sime-
tria, los rodillos se ubican justo a la mitad de la altura del diente que se identifica como el punto de infle-
xion de la curvatura y donde ademas tiene mayor pendiente. De forma similar, se observa que el maximo
ocurre cuando el rotor estd en una posicion donde todos los bujes se ubican lo mas alejado posible de los
puntos de inflexion de los dientes. Notando que siempre hay dos rodillos cerca de los puntos de inflexién
en la posicion mas proxima a una simetria definida respecto al plano excéntrico. Es claro que, con un
incremento de 5 grados en la posicion angular de la flecha, se omiten valores intermedios y no se tiene
una completa certeza respecto a si los valores maximos encontrados son los maximos reales. Por lo tanto,
se realizo una inspeccion alrededor del punto donde se observa un maximo, en todos los puntos de con-
tacto, con un incremento en la posicion angular de la flecha mucho mas pequefio y se observo que en
todos los casos, sin importar el valor de partida, se llega a un valor maximo que va entre 0.7447 y 0.7453
grados (variacion de 0.0006 grados). Por lo tanto, se puede asumir que no es necesario realizar el analisis
a lo largo de toda una vuelta de la flecha para encontrar el maximo absoluto; sino que solo bastaria con
identificar un méximo aparente y precisar con un mayor detalle los incrementos alrededor de ese punto
para encontrar el valor maximo absoluto. Se sigue ahora un procedimiento similar para los puntos de con-
tacto entre el arreglo circular interno del engrane cicloidal etapa 1 con los rodillos del disco central. Las
holguras a considerar para estos puntos de contacto son las maximas definidas en la tabla 4. De acuerdo
con el planteamiento descrito anteriormente, el efecto conjunto de estas tolerancias se compensa aumen-
tando el diametro de los barrenos del arreglo. Aplicando la ecuacion 6 en cada posicion angular de la
flecha excéntrica desde cero hasta 180 grados, con incrementos de 5 grados, se obtiene el backlash que se
muestra en la Fig. 11.
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Tabla 4. Holguras méaximas aplicadas al diametro de los agujeros del arreglo interior del engrane cicloidal en su primera

etapa.
Combinacion Holgura
Maxima
Diametro de los barrenos del arreglo central del engrane cicloidal fase 1 con el exterior del
. . 0.0150 mm
buje del disco central.
Diametro exterior de la flecha excéntrica y didmetro interno del buje del disco central. 0.0225 mm
Diametro interior del buje del disco central y didmetro exterior del perno del disco central. | 0.0150 mm
TOTAL 0.0525 mm

Backlash debido a holgura entre arreglo circular
interior del engrane cicloidal etapa 1 con los rodillos
del disco central

0,945
3 0,925 4
0,905 A
0,885 A
0,865 A
0,845 A
0,825 A
0,805 T T T T T T T T T T T

0 15 30 45 60 75 90 105 120 135 150 165 180

Angulo de giro de la flecha excéntrica (grados)

Backlash (grados)

Fig. 11. Muestra el backlash debido a las holguras maximas aplicadas al diametro de los agujeros del arreglo interno del
engrane cicloidal de la primera etapa.

Tabla 5. Holguras maximas aplicadas al diametro de los agujeros del arreglo interior del engrane cicloidal en su segunda
etapa.

Holgura

Combinacion S
Maxima

Diametro de los barrenos del arreglo central del engrane cicloidal fase 2 con el exterior del

buje del disco central. 0.0150 mm

Diametro exterior de la flecha excéntrica y didmetro interno del buje del disco central. 0.0225 mm
Didmetro interior del buje del disco central y didmetro exterior del perno del disco central. 0.0150 mm
TOTAL 0.0525 mm

De acuerdo con los datos numéricos, el valor minimo del backlash se obtiene cuando al menos el punto
de contacto de dos rodillos, uno de cada lado respecto del plano excéntrico, se encuentran lo mas cercano
posible a la circunferencia que define el circulo de centros de los rodillos de disco central; por el contra-
rio, se tiene el maximo cuando los bujes se encuentran lo mas alejado posible de esta circunferencia. Se
observa también que el ciclo de maximos y minimos tiene un periodo de 60°.

Al analizar los puntos cercanos a la periferia del maximo aparente, se puede verificar que el valor indi-
cado de 0.9393 grados es en realidad un maximo absoluto, y este valor se repite. Por lo tanto, no es nece-
sario realizar el analisis a lo largo de toda una vuelta de la flecha excéntrica.

Para el analisis de la etapa 2 sera suficiente con repetir el procedimiento anterior, considerando que la
siguiente fase del reductor corresponde a los contactos entre los rodillos del disco central con el arreglo
circular interior del engrane cicloidal de la etapa 2. Para concluir, se analizan los puntos de contacto entre
el engrane cicloidal de la etapa 2 con los rodillos de la flecha de salida. Las tablas 5 y 6 muestran las hol-
guras maximas en las etapas, que seran compensadas en los barrenos del arreglo interior y en el contorno
exterior del engrane cicloidal etapa 2. Los resultados se muestran en las figuras 12 y 13 respectivamente.
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Tabla 6. Holguras maximas aplicadas al contorno del engrane cicloidal en su segunda etapa.

Combinacion Ho}gu ra

Maxima
Didmetro exterior del perno en la fecha de salida y diametro interno del buje. 0.0200 mm
Diametro exterior de la flecha de salida y didmetro interno del buje en la carcasa salida. | 0.0410 mm
Maxima tolerancia en el contorno del rotor cicloidal etapa 2. 0.0150 mm
TOTAL 0.0760 mm

Backlash debido a holgura entre arreglo circular
interior del engrane cicloidal etapa 2 con los rodillos
del disco central

0,883
20,878 |
0,873 |
0,868
0,863 I
0,858 I

0’853 1 1 1 1 1 1 1
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Angulo de giro de la flecha excéntrica (grados)

Backlash (grado

Fig. 12. Muestra el backlash debido a las holguras maximas aplicadas al diametro de los agujeros del arreglo interno del
engrane cicloidal de la segunda etapa con los rodillos del disco central.

Backlash debido a holgura entre rodillos de la flecha
de salida y el engrane cicloidal etapa 2

1,490
1,470 |
1,450 |
1,430 |
1,410 |
1,390 |
1,370 }
1,350 |
1,330 |

1’310 1 1 1 1 1 1 1
0O 15 30 45 60 75 90 105 120 135 150 165 180

Backlash (grados)

Angulo de giro de la flecha excéntrica (grados)

Fig. 13. Muestra el backlash debido a las holguras maximas aplicadas al contorno del engrane cicloidal de la segunda etapa
con la flecha de salida.

Para los puntos de contacto entre el disco central y el arreglo interno del engrane de la etapa 2 se llega,
afinando el analisis, siempre al valor de 0.8812 grados como backlash maximo. En los puntos de contacto
entre el engrane segunda etapa y la flecha de salida se llega también a un mismo valor como maximo
absoluto. En este caso 1.4840 grados. Adicionalmente, se observa que los valores del backlash presentan
simetria, tanto en estos puntos de contacto como en los previamente analizados.

En el peor escenario, se deben sumar los valores de backlash méaximos posibles en cada una de las sub-
etapas, obteniéndose 4.050 grados. Es importante sefialar que este valor serd posible solo si el backlash
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maximo se presenta simultineamente en cada una de las sub-etapas para la misma posicion angular de la
flecha excéntrica. Esta situacion es poco probable. Ahora bien, el backlash para una cierta posicion de la
flecha excéntrica (backlash instantaneo) sera la suma de los valores de backlash en cada subetapa en esa
determinada posicion de la flecha, considerando que el modelo CAD tome ficlmente las posiciones inicia-
les de todos los componentes.

6. CONCLUSIONES

En este trabajo se determina el backlash de un reductor cicloidal por medio de un método grafico. Al
realizarse en un programa CAD, permite generar plantillas que se pueden modificar de forma simple. Esto
facilita el aplicar compensaciones a cualquier elemento o combinacion de elementos simultaneamente, en
contraste con los métodos analiticos que compensan todas las tolerancias en un solo elemento. Incluso es
posible simular condiciones mas cercanas a la realidad, en donde se especifique individualmente la medi-
da de cada elemento, como podria ser la variacion de los diametros externos de los rodillos, diametros del
arreglo de barrenos internos o cualquier variacion en una dimension especifica, resultado de posibles erro-
res en el proceso de manufactura o incluso de piezas desgastadas. Al tener plantillas paramétricas también
es posible variar la configuracion de los componentes, de tal forma que una misma plantilla sirva para
analizar modelos con distintas tasas de reduccion de velocidad.

Dado que el CAD permite considerar a detalle las variaciones de las mediciones, con este método es
posible observar que los elementos que trasmiten el par se definen de acuerdo con la posicién del plano
excéntrico respecto a estos y no siempre divide el nimero de puntos de contacto a la mitad como lo indi-
can Pham & Ahn [5] y Blagojevic [19]. Consecuentemente, esto implica que también el plano excéntrico
define el sentido de transmision del par en cada punto de contacto. Por lo tanto, se puede identificar que el
backlash, para cada posicion de la fecha excéntrica, se calcula a partir de la suma del juego maximo posi-
ble en cada sentido de rotacion. Esto complementa los resultados analiticos de Ivanovic et al. [18] y Li et
al. [23]. En general, el valor del backlash en cada sentido de rotacion es distinto y los puntos de contacto
que determinan el backlash en uno y otro sentido se localizan a uno y otro lado del plano medio.

Este método grafico muestra que el backlash es periddico y que varia de forma alternante con la posi-
cion de la flecha excéntrica, en congruencia con Blanche & Yang [2], donde se publican resultados del
backlash a partir de un estudio analitico (mostrados en las figuras 14(a) y 14(b)), es posible observar la
similitud respecto a las graficas en el presente trabajo. Ademas, el avance discontinuo en la posicion de
los elementos para simular su movimiento es un factor que no impide encontrar los valores maximos ab-
solutos del backlash, dado que se puede efectuar un analisis mas fino en la periferia de cualquier maximo
aparente, Asi mismo, es posible verificar que estos valores no dependeran de las posiciones iniciales que
se elijan para los elementos del mecanismo.

Se corrobora por este método en congruencia con Blagojevic [19], Kostic et al. [24] y Sun et al. [25]
que las tolerancias de manufactura influyen en los puntos posibles de contacto entre componentes y pro-
ducen el backlash. Consecuentemente, para lograr una alta precision de movimiento se requiere una alta
precision en la manufactura.
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DETERMINATION OF THE BACKLASH OF A CYCLOIDAL REDUCER WITH
GRAPHIC METHOD

Abstract — In mechanical engineering, the requirements of the industrial sector demand, in the shortest possible
time, improvements such as accuracy in movements, efficiency in energy consumption and lower costs. The
cycloidal speed reducer seems to be one of the solutions, due to features inherent in this kind of speed reducer
as efficiency, accurate movement, high rate of speed reduction and high capability of transferred torque. In this
paper are described the components and their manufacture tolerances of a two-stage cycloid speed reducer,
aimed to be coupled to a stepper motor; as well as how it speed reducer works. Also, the basis of a graphical
method to calculate the backlash, from the manufacture tolerances, are established and the steps to apply this
method in a computer aided design package are detailed described. Finally, an example is proposed wherein the
results are analyzed.

Keywords — Two-stage cycloid speed reducer, Backlash, Clearances, Tooth contact analysis, Graphical analy-
sis.






