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0 INTRODUCCION ) I

0. Introduccion

El presente trabajo tiene por finalidad realizar el estudio de una bancada de plancha soldada
para un torno horizontal de desbaste (THD), mediante el método de los elementos finitos
(FEM), teniendo en cuenta los antecedentes e hipdtesis trabajados en otro proyecto hace 10
afios por Cotaquispe [1]; en donde:

- Se tenia un disefio estructural de plancha soldada, calculado segun diversos autores,
Blodgett [2], Koenigsberger -Tlusty [3], Tobias [4], Acherkan [5], los cuales analizaban los
diferentes modelos de bancada sometidos a un estado de deformaciones.

- EI THD tenia 12 velocidades de trabajo, mecaniza diametros desde @ 80 hasta @ 300 en
operacion de desbaste.

- El analisis de esfuerzos y deformaciones se basaban en la hipotesis de carga puntual,
apoyos puntuales, elementos de rigidez ideal, materiales ideales y sometidos a carga
estatica.

- Para el analisis dinamico se apoyo en pruebas sobre prototipos, realizadas por autores
como O. Blodgett y Koenigsberger sobre la bancada para un tipo de nervadura paralela
(/), 1a cual fue calculada y aprobada ; para que finalmente esa geometria se cambiara de
paralela (//) a diagonales de 90° (™), con lo cual la bancada tendria una rigidez
adecuada bajo carga dinamica.

El presente trabajo realiza el disefio de la bancada con una mejor aproximacion a la realidad
porque utiliza en primer lugar un analisis modal y el FEM, logrando con ello un analisis mas
cercana a la realidad y sin tener que construir un prototipo para ensayos y posteriores
modificaciones.

Sobre la forma de la bancada se presentan modelos basicos para ir entendiendo el
comportamiento €s por eso que se comienza con un cajon sin nervios y restringido en los
apoyos de la base mayor y menor. Luego se le afiade el cabezal fijo (bloque), quedando listo
para recibir los nervios y cartelas externas.

Sobre la ubicacion de los nervios se han planteado 2 tipos clasicos, paralelos (/) y
diagonales (™) los cuales tiene una forma especial para conectarse a las alas de las guias
(ver fig. 0.1y 0.2)

Conforme se ha visto, los comportamientos de los modelos 3 (ver pag. 2) y 4 (ver pag. 3)
son los que interesan para nuestro analisis. Por las caracteristicas de trabajo del torno
horizontal de desbaste (THD) se tiene que los diametros de los tochos y su largo hara que se
use o no el cabezal movil, ademas las caracteristicas mecanicas de los materiales (ductil,
fragil) nos sefialan que hay un rango de velocidades para mecanizado 6ptimo; lo cual haria
que la frecuencia de trabajo pueda estar cerca de las frecuencias naturales de la estructura
originando dafios en el comportamiento de la maquina.
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1. Analisis de los antecedentes

Ante la necesidad de disefiar una Maquina - Herramienta especial (desbaste), la cual implica
fabricacion unitaria, se decidid por la solucion en construccion soldada como la mas
adecuada por sus formas constructivas, ademas se hicieron una serie de analisis para las
cargas de trabajo y su relacion con dichas formas.

Es indudable que en el disefio prima la forma constructiva tipo celda (cajon) por su alta
rigidez ante las solicitaciones estaticas y dinamicas en una Maquina - Herramienta ; pero por
su trabajo especial la bancada resulta siendo la parte critica del disefio, porque tiene que ser
una construccion abierta para evacuar la viruta y el refrigerante; siendo entonces motivo de
analisis, el lograr darle una forma constructiva adecuada tal que se garanticen las tolerancias
de mecanizado del torno [1]

Los analisis que se hacen sobre el calculo estructural para la forma constructiva tipica de la
bancada estan planteadas por los autores O. Blodgett [2] y Koenigsberger - Tlusty [3], los
cuales basan sus calculos en la rigidez bajo carga estatica y plantean la deformacion torsional
experimental bajo carga dinamica sobre prototipos; los cuales han servido para obtener
farmulas y tablas practicas de facil aplicacion.

Ademas se han considerado las cargas y apoyos puntuales en este modelo de calculo para
simplificar los diagramas de momentos, por lo tanto se tiene un analisis sencillo y
conservador.

Finalmente en base a estos antecedentes se determinaron las siguientes caracteristicas del
torno horizontal de desbaste (THD), ver fig. 1.1.

cabezal fijo
cabezal movil
bancada

base
bandeja

Figura 1.1
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y los datos técnicos serian los siguientes:

- distancia entre puntas 1000 mm

- diametro maximo de volteo sobre el carro transversal 300 mm

- diametro minimo de volteo sobre el carro transversal 80 mm

- namero de velocidades de husillos 12

- nimero de avances 12

- profundidad maxima de corte 12 mm

- grado de precision +0.238 mm

- herramientas de corte plaquitas de
carburo

- material mas duro a mecanizar (tochos) SAE 4340

(acero 34 Cr Ni Mo 6)

Por estos motivos la bancada es la parte que deseamos analizar, la cual presenta 3 zonas de
analisis (ver fig. 1.2)

I : 2ona del cabezal fijo
I1 : zona de l1os carros auxiliares
IIl: zona del cabezal movil

I 11 111
EESETEYTASTSNTEY o AaaSy

Bancada
—l ]
123000 mr ___'
Figura 1.2

La zona de los carros auxiliares resulta ser critica puesto que ahi se realiza el mecanizado,
razon por la cual es ahi donde se plantea la construccion con nervios paralelos (ver fig.
1.3,a) o con nervios diagonales (ver fig. 1.3,b)
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El mecanizado (torneado) se realiza entre los diametros limites los cuales originan cargas
sobre las guias. [guia izquierda (~) y guia derecha (-)] (ver fig. 1.4). Ahi se muestra el
mecanizado de un tocho y las fuerzas que se producen por el arranque del material, asi
mismo se presentan las reacciones sobre la guia izquierda (A, B) y sobre la guia derecha (C).

Guias externas Guias internas

Figura 1.4

Estas cargas sobre las guias son absorbidas por la bancada de planchas soldadas para un
analisis bajo carga estatica y otro bajo carga dinamica basada en ensayos de prototipos.

El objetivo del presente trabajo es realizar el disefio de la bancada del THD, aplicando un
modelo mas ajustado a la realidad, para lo cual se aplicaran las matematicas avanzadas,
técnicas de analisis numérico y metodologia de diseno; logrando definir mejor las formas
constructivas de la estructura bajo la carga estatica y dinamica.

Este disefio se basa en la aplicacion del método del Analisis Modal como procedimiento
teorico para evaluar el comportamiento dinamico de la estructura de la bancada, la cual se
encuentra en planos realizados hace mas de 10 afos. [1]

En base a esta informacion grafica se construira un modelo mecanico (modelizacion) el cual
sera analizado por el Método de los Elementos Finitos (FEM) para determinar su
comportamiento ante carga estatica (rigidez, deformacion, esfuerzo) y ante carga dinamica
(modos de vibracion, frecuencias criticas, deformacion).

Es indudable que este modo de analisis aproxima mejor la realidad y posibilita un mejor
estudio de la bancada, lo que servira como fundamento para obtener mejoras en las formas
constructivas para un diseno adecuado.

Las metas del diseno para la Bancada se pueden presentar en los siguientes pasos:

- Distribucion uniforme de las tensiones en las esquinas de la forma (enlaces, redondeos),
- Minimo peso de las partes moviles,

- Minimo costo,

- Maxima rigidez,

- Frecuencia propia optima.
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2. El Método de los Elementos Finitos aplicados al Calculo por Resistencia

El Método de los Elementos Finitos (FEM) es un método que nos ayuda a resolver
problemas complicados de medios continuos (elementos), apoyandose en una técnica
especial para obtener soluciones numéricas aproximadas a las ecuaciones de calculo que
representan el comportamiento fisico de los sistemas (estructuras y componentes
mecanicos) sujetos a influencia externa (esfuerzos-deformacion, vibracion, transferencia de
calor, etc.).

En particular, para el caso del torno horizontal de desbaste (THD) se ha tratado de
aprovechar esta herramienta para confrontar resultados y optimizar el modelo.

El FEM en general plantea un medio para modelar el problema que se desea analizar como
la union de elementos finitos.

El Software MSC/NAS 2.1 para Windows es un programa de elementos finitos para
determinar esfuerzos, vibraciones y analisis de transferencia de calor de estructuras y
componentes mecanicos [7].

Las etapas fundamentales en el calculo por FEM son las siguientes :

- Pre-Proceso
- Proceso
- Post-Proceso

En donde cada etapa tiene las siguientes funciones:

Pre-Proceso: aqui se realiza la identificacion del modelo, se define la geometria, se asignan
propiedades y se sefialan las condiciones de contorno. (bordes, restricciones, carga).

En sintesis, aqui el disefiador ejecuta la parte mas importante del analisis ya que ademas
debera verificar que los nodos de los elementos estén bien definidos (es decir que sean los
mismos para los elementos colindantes).

A esto ultimo se le denomina consistenciar el modelo

Proceso: en este campo el programa MSC/NASTRAN tiene un programa solucionador
(Solver), independiente que se encarga de resolver las ecuaciones y matrices que
caracterizan el comportamiento del modelo en estudio. Esto requiere de un tiempo de
ejecucion el cual estara muy ligado a la complejidad del modelo y a la forma que se ha
idealizado.

El programa guarda todos los resultados en una base de datos (data).



Post-Proceso : Esta funcion realiza la presentacion de los resultados, en donde ademas el
programa presenta alternativas de presentacion (tipos de pantalla, tipos de grafico, tipos de
colores, tipos de tablas, visualizacion, animacion, etc.)

El disefiador analiza los resultados y los puede guardar en archivos de salida (out puts. 2@,
XDB) ; en caso de alguna duda o cambio el disefiador regresa al pre proceso para revisar las
condiciones globales del modelo (idealizacion, geometria, propiedades y restricciones) y asi
volver a repetir otra vez todo el proceso.

2.1. Detalle sobre la idealizacion del THD con el programa MSC/NASTRAN
(para complementar, ver anexo A)

A pesar que el programa MSC/NASTRAN para Windows tiene una interfase grafica para
importar geometria CAD (Computer Aided Design) en el presente estudio se ha usado el
manejador de dibujo del programa MSC/NASTRAN, el cual nos presenta en una caja de
herramientas (tool box) las diferentes opciones para construcciones geométricas. (puntos,
curvas, superficies, contornos, volumenes).

Finalmente para modelar por elementos finitos se necesita discretizar (subdividir) en una
serie de elementos que estan conectados por los nodos. Las propiedades de los materiales y
de los elementos son especificados para representar las propiedades fisicas del modelo.

Las condiciones de limites y la aplicacion de cargas son definidas a continuacion para
representar las operaciones relacionadas en el disefio.

Como el analista a veces necesita realizar cambios (remodelar) el procedimiento parcial o
total a seguir estaria en los siguientes pasos :

@ Cambiar el tipo de Elementos Finitos de triangular (3 nodos, 6 nodos) a rectangular (4
nodos, 8 nodos) segun se trabaje en 2D 6 3D.
@ Cambiar el nimero de nodos en las zonas criticas del modelo para afinar el analisis.

Estos dos primeros pasos a veces estan limitados por la capacidad del paquete comercial que
se esté usando.

B Cambios en las propiedades del material
B Cambios en la forma ( geometria )
B Cambios en las restricciones

B Cambios en la aplicacion y tipo de carga

Una vez que se ha terminado de remodelar en esta fase de Pre-Proceso, el programa
MSC/NAS vuelve a realizar el analisis para estas nuevas condiciones guardando estos
nuevos resultados en otros nuevos archivos ; los cuales estaran a disposicion de la operacion
del Post-Proceso segun las necesidades del disefiador.



A continuacion algunas breves precisiones.

Nodos:

Son usados para conectar elementos y son generados cuando el modelo es enmallado.

Este enmallado puede ser manual o automatico, se prefiere este ultimo por su criterio de

optimizacion en la distribucion del enmallado en base a la geometria del modelo.

El enmallado puede ser bidimensional como en el caso de la bancada (placa delgada) o
tridimensional, como por ejemplo el modelo de un carburador de un automovil.

Los nodos definen los grados de libertad, cada nodo tiene en general 6 grados de libertad.

(X, Y, Z traslacion, X, Y, Z rotacion). Estas componentes independientes de movimiento se
llaman “grados de libertad” (GDL).

Tipos de elementos y propiedades:

Poder simular la realidad depende del cambio de propiedades y de los tipos de elementos.
Los tipos se clasifican en:

B Elementos 3D, que tiene un volumen y se conectan por unos nodos no planares, se usan
cuando el estado de esfuerzo varia en las tres dimensiones.

B Elemento 2D, que tienen un area que se pueden conectar por un equipo de nodos planos
( o no planos); se usan cuando el estado de esfuerzos varia en dos dimensiones y es
constante en la tercera dimension. Los elementos comunes son las membranas y las
placas delgadas, en donde un espesor es explicitamente especificado.

B Elementos 1D, los que tiene una longitud la cual se conecta a dos nodos; estas solo
trabajan a carga axial (barra) o a flexion (vigas)

B Elementos escalares; son los asociados con uno o en todo caso dos nodos, los elementos
escalares incluyen concentradores de rigidez y masa.

Propiedades de los materiales:

El material o los materiales del modelo tienen propiedades como médulo de elasticidad,
modulo de Poisson, masa, densidad. Estas propiedades de los materiales son dependientes
del tipo de material y el programa MSC/NASTRAN contiene los arreglos necesarios para
definir cualquier material.
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Cargas aplicadas :

Son definidas por la operacion a la cual el modelo esta sujeto. Por carga se entiende fuerza
nodal y momentos, presiones, cargas como las fuerzas gravitacionales y desplazamientos
impuestos.

Restricciones

Aqui las condiciones de contorno son especificadas por cada grado de libertad de cada nodo
fundamental. Cada GDL puede ser especificado independientemente, ofreciendo completa
generalidad en describir las condiciones de contorno. Las restricciones son especificadas en
la salida del sistema de coordenadas.

Resumen :

Los pasos para crear un modelo son

+ Crear o importar geometrias

+ Especificar material y propiedades de los elementos

+ Enmallar la geometria con nodos y elementos

+ Aplicar las cargas y restricciones

Entonces el modelo ha sido creado y esta listo para el analisis.

2.2. alisis basi | programa MSC/NASTRAN

En el presente trabajo se ha usado un programa solucion (Solver) para los casos del analisis
estatico lineal., analisis modal normal y analisis (respuesta) dinamico.

2.2.1. Analisis estatico lineal

Representa el tipo mas sencillo de analisis en donde el término lineal intenta que el calculo
responda ( desplazamiento o esfuerzo) linealmente lo relacionado con la aplicacion de la
fuerza. El término estatico presenta que las fuerzas no varian con el tiempo o que la
variacion de tiempo es insignificante y puede por ello ser ignorado sin complicaciones.

Las fuerzas y sus efectos son manejados en el sistema internacional (SI) de unidades y a
menudo son definidas usando la maxima espectativa de carga pero aplicando un factor de

seguridad elevado.

La ecuacion del analisis estatico es:

[K]{u} = p
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donde K es la matriz de rigidez del sistema, la cual es generada automaticamente por el
programa MSC/NASTRAN basado en la geometria y propiedades, p es el vector de

fuerzas aplicadas (especificadas por el tipo de trabajo) y {«} es el vector de desplazamientos
que el programa calcula.

Una vez que son calculados los desplazamientos el programa usa esta informacion para
calcular la fuerza en los elementos, los esfuerzos, fuerzas de reaccion y tensiones.

Las fuerzas aplicadas pueden ser usadas independientemente o combinadas con otras;
pueden ser aplicadas en multiples casos en la cual cada uno representa una carga en
particular segun las condicion de contorno.

Finalmente el modelo es guardado en un File. mod.; luego se tiene listo para el analisis, el
cual demora segun la complejidad del modelo. Una vez completado el analisis los resultados
estan listos para ser procesados.

En este procesamiento (post proceso) el programa nos da algunas alternativas como

B Modificar la pantalla; aqui se pueden congelar restricciones, entidades (dibujos) y
etiquetas de los elementos (#s),asi como seleccionar etiquetas, entidades y color; aqui
también se puede seleccionar restricciones (si fuera necesario)

B Enmarcar los contornos del esfuerzo ; con la opcion View-Select se muestra el modelo

sometido a esfuerzos y su barra de valores a color.

Enmarcar el elemento deformado ;

Animar la deformacién ; en el plano o en el espacio.

B Enmarcar el contorno de la deformacion ; con la opcion View-Select se muestra el
modelo sometido a deformaciones y su barra de valores a color.

2.2.2. Analisis Modal Normal

Denominado asi en el programa de MSC/NAS para explicar la evaluacion de las
frecuencias naturales y las formas de los modos de un elemento o estructura.

Las frecuencias naturales son las frecuencias a las cuales una estructura puede tender a
vibrar si esta sometida a una excitacion.

Las formas que adopta la estructura para una frecuencia natural especifica se llama modo.

El Analisis modal normal forma la base para un completo entendimiento de las
caracteristicas dinamicas de una estructura.

Este analisis es realizado por algunas razones entre las cuales se detallan.
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B Fijando la interaccion dindmica entre un componente y su estructura soporte, si la
frecuencia natural de la estructura soporte esta cerca de alguna frecuencia de operacion
del componente ; entonces puede estar significando la amplitud dinamica de las cargas.

B Fjjando los efectos del disefio, se pueden cambiar las caracteristicas dinamicas.

B Usando los modos como una respuesta logica del analisis.

B Usando la frecuencia natural como una guia para seleccionar el tiempo adecuado o el
nivel de frecuencia a transmitir y la respuesta del analisis de frecuencias respectivamente.

B Fijando los grados de relacion entre los datos de la prueba modal y los resultados
analiticos.

Sintetizando debido a que la justificacion se vera en el proximo capitulo, se tiene que el
programa resuelve en este analisis un autoproblema general con un amortiguamiento nulo de
la siguiente manera

[k -aM{g} =0

donde K es la matriz de rigidez del sistema, M es la matriz de masa del sistema (generada
automaticamente por MSC/NASTRAN para windows, basada en la geometria y
propiedades),y A y ¢ seran calculadas.

Ademas A son los valores propios de la forma de los modos y ¢ , son los vectores
propios de las formas de los modos.

Los valores propios son relacionados con la frecuencia natural como
A

L5
I

2

i

2.2.3. Analisis dinamico

La opcion de respuesta dinamica consiste en la siguiente capacidad

B Frecuencia de respuesta, el cual calcula el estado estable de respuesta para una
excitacion sinusoidal.

B Respuesta transitoria, la cual calcula la respuesta en general para una variacion del
tiempo de excitacion.

En sintesis la frecuencia responde al calculo del analisis estructural para un estado estable de
respuesta, para una excitacion oscilatoria. (maquina rotatoria)

La frecuencia de respuesta al analisis de excitacion es definida explicitamente en la
frecuencia dominante.
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La carga oscilatoria es de naturaleza sinusoidal y para simplificar se sefiala que esta carga
esta definida si se tiene una amplitud y una frecuencia especifica.

La oscilacion del estado estable ocurre con alguna frecuencia cuando se esta cargando el
sistema. La respuesta puede ser desviada en un tiempo debido a los saltos en el sistema.

La desviacion en respuesta es llamada una fase de desviacion ; porque el pico de carga y el
pico de respuesta no ocurren a lo largo de algin tiempo. Estos resultados importantes
incluyen desplazamientos, velocidades y aceleraciones.

Finalmente los calculos obtenidos son niimeros complejos, definidos en magnitud y angulo
(con respecto a la fuerza aplicada) o con una componente real y una imaginaria. (ver fig.
2.1)

Phase
Shifi
I-*—-t Loading

b 3 \’;/ .

\ \/Timc
\ r
X
/

-

Response

74N

r r (Real)

Figura 2.1
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donde :

u = magnitud = Ju’ +u’

6 = angulo de fase = tan"("’ Z )

u, = componente real = ucos6

u, = componente imaginario = u sen &

Aqui se pueden usar dos métodos numéricos diferentes para obtener la frecuencia de
respuesta en el analisis ; los cuales son

1. Método directo, el cual resuelve las ecuaciones acopladas del movimiento en términos
de frecuencias de esfuerzos.

2. Método de analisis modal, utilizado para los diferentes modos de la estructura ; el cual se
reduce y desacopla las ecuaciones del movimiento para su resolucion. Aqui la solucién
para una frecuencia particular de esfuerzos es obtenida a través de la suma de los modos
individuales de respuesta.

El uso de cada método depende del problema en general y la descripcion detallada del

método usado en nuestro caso se observa en el capitulo siguiente.

2.3. Detalles breves sobre las teorias de cadlculo aplicadas al THD por el programa
MSC/NASTRAN.

Una vez que el torno Horizontal de Desbaste ha sido modelizado (se le han dado
propiedades y se ha discretizado) en base de un conjunto de placas delgadas de acero, cuyas
propiedades de elasticidad haran que reaccione ante la aplicacion de cualquier carga externa,
el programa ejecuta el proceso de calculo tomando en cuenta los conceptos de la teoria de
elasticidad ; los cuales son



2.3.1. Teoria de Elasticidad bidimensional

- Campo de desplazamiento.

Las caracteristicas de carga de una estructura en estado de tension o deformacion plana,
permiten establecer de que todas las secciones perpendiculares al eje z se deforman en su
plano y de manera igual. Luego basta conocer el comportamiento de cualquier seccion
contenida en el plano x-y. (ver fig. 2.2)

] e
ety —— ——
= Q =
— b
-_—— f—t—
— [
— —
v
L Placa
X,u
Figura 2.2

Finalmente el campo de desplazamiento estara perfectamente definido si se conocen los
desplazamientos en las direcciones x e y de todos sus puntos; entonces el vector de los

desplazamientos de un punto se define como
{U[x, }}} = {:g y)} (2,1)

donde u x,y y x,y son los desplazamientos del punto en direcciones de los ejes x e y

respectivamente.
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- Campo de deformaciones.

Del campo de desplazamientos (2,1) se pueden deducir similarmente las deformaciones
haciendo uso de la teoria general de la elasticidad, asi se tiene:

Ju
£ =—
Y Ox
ov
£, = >
Y (2,2)
Ju Ov
__.+ —
Vo oy Ox
Ye=V,=0

Acerca de la deformacion longitudinal & hay que seiialar que en el caso de deformacion

plana se asume la hipotesis de que es nula. Por otro lado en el estado de tension plana dicha
deformacion no es nula porque aqui se supone que la tension o, es nula.

Finalmente en ninguno de los dos analisis debe considerarse la deformacion &, , ya que no

interviene en las ecuaciones del trabajo de deformacion al ser el producto O, €, nulo.

Entonces el vector de deformaciones significativos de un punto se define para tension y
deformacién plana como:

te} = [e,f,«‘:”y,my]jr (2.3)

- Campo de tensiones.

Se deduce de la ecuacion (2,2) que las tensiones tangenciales 7 x; y 7y, son nulas. Ademas
por lo explicado anteriormente para la deformacion ¢, , la tension 5, no trabaja y el vector

de tensiones significativos es

lo}= L’xv”,;”r-tv]/ . (2,4)
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- Relacion tension-deformacion

La relacion entre tensiones y deformaciones se deduce de la ecuacion constitutiva de la
Elasticidad Tridimensional, pero con las hipotesis simplificadas (o, = 0 ; para tension plana,

g, =0 para deformacion plana y y, =y, =0 en ambos casos).

Después de realizar las operaciones correspondientes puede encontrarse la siguiente relacion
matricial entre tensiones y deformaciones

{o} =[D]-{g} 2,5)

aqui en la ecuacion (2,5) [D] es la matriz de constantes elasticas (o matriz constitutiva)

dll d12 O
[D] =\dy, d, O (2,6)
0 0 d,
Del teorema de Maxwell - Betti se deduce que [D] es siempre simétrica ; y di, =db.
Para elasticidad isotropa se tiene :
Tension plana Deformacion
E(1-v)
E d =d, =
du:dn:[l_uz) R (1+0)(1-2v)
v
d,, =d, = vd,, d,, =d, =d,, (1-0v) (2,7)
E
dy =7 - d,, = E =G
21+0) 2~ 2(1+v)

Siendo £ el modulo de elasticidad y o el modulo de Poisson.
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- Expresion del Principio de los Trabajos Virtuales

La expresion integral de equilibrio en problemas de elasticidad bidimensional puede
obtenerse haciendo uso del Principio de los Trabajos Virtuales (PTV). Es asi que teniendo
en cuenta las tensiones y deformaciones que contribuyen al trabajo virtual de la estructura, la
expresion del PTV puede expresarse como:

[ (62 0. +66,.0, +5y, .1, )tda=[[ (5ub, +5v.b,)tdar
o (Su.trSv. Lyds+Y (Sui. Ui+svi. Vi)
2.8) |

El segundo miembro de la ecuacion (2,8) representa el trabajo de las fuerzas repartidas por
unidad de volumen b,, b, ; de las fuerzas repartidas sobre el contorno f, f, ; y de las fuerzas
puntuales U, V, sobre los desplazamientos virtuales &, v y &, ov,

El primer miembro representa el trabajo interno que las tensiones o,,0,,7,, realizan sobre

las deformaciones virtuales ¢, 5¢, y dy,,. Finalmente 4 y L son el area y el contorno de la
seccion transversal del sélido y 7 su espesor. En problemas de tension plana 7 coincide con el
espesor real, mientras que en problemas de deformacion plana es usual asignar a ¢ un valor
unitario.

La ecuacion (2.8) se puede reescribir en forma matricial como

[ f{oe} to} wa =[] {ou (o} wa § {ouf i} ws+{ou} {a.} 9

Luego de (2,2) y (2,5) se deduce que en las integrales de PTV sdlo intervienen las primeras
derivadas en los desplazamientos, lo que exige continuidad de clase C, a la aproximacion de
elementos finitos. Este es un requisito que se mantiene para todos los problemas en los que
se usa la teoria de elasticidad.

2.3.2. Placas delgadas. Teoria de KirchhofT

En este acapite se describe brevemente el analisis de “elementos laminares delgados” de
forma plana. La teoria de placas se usa en simplificaciones de la elasticidad tridimensional y
en esencia las distintas teorias de placas se diferencian en las hipotesis acerca del giro de las
normales al plano medio (ver fig. 2.3)
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Plano x2: 6, %v;v
2
|

’ n
"\g| - .
+inicial

# ™ .
T '|r/ X
. deformada real
espesor \ f_,_,--"') de la normal
L deformada supuesta
3 " de le normal
(Plano yz: 0,= %)

Figura 2.3:Deformacion del plano medio de una placa

delgada y giro de la normal
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El programa que maneja la formulacion de Elementos Finitos (NASTRAN) considera para
su analisis; a la teoria clasica de placas delgadas de “Kirchhoff”, la que tiene las siguientes

hipotesis:

Las normales se mantienen rectas y ortogonales a la deformada de dicho plano. Todo esto
porque los elementos de Kirchnoff a pesar de ser algo limitados (comparado con el elemento
placa de Reissner-Hindlin) son en la practica los mas adecuados para el andlisis de placas

delgadas por su facilidad en la aplicacion.

Hipotesis fundamentales (ver fig. 2.4)

Figura 2.4: Definicion geométrica de una placa y convenio de signos para

desplazamientos y giros
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Las hipotesis sobre las que se basa la teoria de placas de Kirchhoff son:

1.- Los puntos del plano medio u=v =0, solosemueven verticalmente.

2.- Todos los puntos contenidos en una normal al plano medio tienen el mismo
desplazamiento vertical.

3.- La tension normal o, es despreciable.

4.- Los puntos sobre rectas normales al plano medio antes de la deformacién permanecen
sobre rectas también ortogonales a la deformada del plano medio después de la
deformacion.

Las hipotesis 1, 2 y 4 permiten definir el campo de desplazamiento a través del
desplazamiento artificial del plano medio de la placa.

La hipoétesis 3 afecta la relacion tension - deformacion en lo referente al trabajo de
deformacion o . £, = 0; no tomando en cuenta asi la deformacion £, en el analisis

inicial.

2.3.3. El Método de los Elementos Finitos

Introduccion:

Los elementos y las estructuras de maquinas son medios continuos, los cuales estan
gobernados por una serie de estados de campo P(x,y,z,t) para el modelo de la figura 2.5.

L
N b7z
X A

Figura 2.5

El medio se caracteriza por
- desplazamientos: u, v, w
- deformaciones : &
- esfuerzos O yT
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Entonces el Método de los Elementos Finitos divide el medio continuo en una serie de
elementos finitos de geometrias especificas (ej. triangulos, cuadrados,.....) y se comienza a
calcular para cada elemento su estado de esfuerzo y deformacion, (con la matriz de rigidez,
matriz de masa, etc.) para finalmente integrar todo como una suma total.

Estos elementos tienen en sus vértices los denominados nodos (puntos de articulacion entre
elementos) los cuales definen la frontera, las preguntas basicas son: jqué comportamiento
tengo en el interior si conozco lo que pasa en el nodo?, jqué pasa en la frontera?

Problemas de borde son tratados por el método de los elementos finitos, buscando funciones
dentro del elemento que interpolen el comportamiento estructural de dichos elementos.
Cuanto mejor eleccion se haga sobre estas “funciones”, entonces la aproximacion del
modelo al comportamiento real del sistema sera mejor.

Consientes de que se manejara una teoria de elasticidad aplicada (no tedrica) a elementos
lineales, es que se debe simplificar la complejidad propia de cualquier problema real durante
el proceso de modelizacion.

Como resultado de la simplificacion (idealizacion) se puede presentar un estado final de
deformacion (multiples desplazamientos por una cantidad finita de ‘“condiciones” que
definen el estado de deformacion en forma adecuada). Estas condiciones reciben el nombre
de grados de libertad (GDL).

En algunos casos los GDL se obtiene por la propia configuracion del sistema (sistema
discreto) el cual se resuelve con ecuaciones diferenciales ordinarias, pero cuando se esta
ante un medio o un sistema continuo, es imposible que su estado deformado quede definido
por un nimero finito de GDL. En la practica se estila trabajar con soluciones aproximadas
de la siguiente manera; a un problema planteado en un medio continuo real se le discretiza
(idealiza) logrando un numero de GDL finito, con los cuales se representara el
comportamiento fisico del sistema, esta forma de trabajar nos lleva a describir el
comportamiento del continuo mediante un sistema de ecuaciones diferenciales ordinanas,
que seran luego resueltos en forma numeérica.
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2.4. Formulacion de la rigidez basica

Los programas de Elementos Finitos en uso comercial, presentan una nomenclatura especial
(ver tabla 2.1) para la formulacion fundamental y expresan el sistema de ecuaciones en

términos de un vector de desplazamiento variables w, ; cuyos componentes sefialan las
magnitudes del estado de distribucion de desplazamientos entre los elementos.

Términos Genéricos Representacion
desplazamiento {u}
Deformacion {€}
Esfuerzo o}
Carga {p}
Carga limite {t}
Definicion de
deformacion {e}=[L].{u}
Relacion de
Composicion {o}=[D].{&}
Energia
: 1, .\ T
potencial 5{0'} A&}
Equilibrio o...=—P
! %%~ h
N
Campo de ‘P } p{ U, }
inercia

Tabla 2.1
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Generalmente, pero no necesariamente , los componentes de [M,}, corresponden a los
componentes de desplazamiento para una serie discreta de puntos.

La forma general de la matriz del sistema de ecuaciones es:
(& Ju} = (P} (2,10)

donde [K . ] se denomina matnz de rigidez, que tiene elementos constantes y {F‘,. }, el vector
de carga, al cual se le incluyen todas las fuerzas, excepto aquellas para elasticidad lineal
Entonces {P} puede en general, incluir términos no lineales y dependientes del tiempo.

Para un analisis de estatica lineal {P,} es un vector de constantes.

El sistema de ecuaciones es obtenido por la suma de los aportes de los elementos
individuales:

[k ]=Zlx] @11)
(P}=Z P ir) (2,12)

El vector de carga contiene una parte asociada con los elementos Z{H'} y una parte

asociada con las variables de desplazamiento {f‘:"} .

La fig. 2.6 muestra un elemento basico (3 lados)

—— nodo

(P} fuerza
{t} traccion
{u} desplazamiento limites

Figura 2.6

Este elemento asocia los lados mediante los puntos discretos llamados nodos.
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Se puede necesitar también relacionar las deformaciones {&}dentro del elemento y el
desplazamiento limite {u; } con:

(e} =[B{u} (2,13)

donde la matriz [B], llamada matriz de deformacion-desplazamiento es derivada de
interpolar las funciones de posicion para el desplazamiento

{u} =[N]{u} (2,14)

La forma de calcular la matriz de rigidez [K;I y la aplicacion asociada del vector de cargas

{P,.‘}es mediante el método del trabajo virtual, el cual asume la existencia de un

desplazamiento virtual pequefio {(511} , (el cual mantiene la compatibilidad geométrica de los

elementos ) y una deformacion virtual pequeia {5 e}, luego por el incremento del trabajo
virtual cuando se aplican las fuerzas exteriores se tiene: 6 W,. Esto incrementa la energia

potencial intena & W, entonces como el sistema esta en equilibrio se debe cumplir :
SW,=46W, (2,15)

obteniendo para (2,13) y (2,14) las siguientes expresiones;

{6} = [BI{6u} (2,16)
{511}=[N]{5u,.} (2,17)

donde [N] es la matriz de las funciones de interpolacion de desplazamientos, y de la parte
homogeénea del calculo se tiene una relacion basica:

{o}=[PNe} (2,18)
siendo [D] la matriz de elasticidad.

En resumen el calculo de los elementos de la matriz de rigidez incluye 3 pasos.
1.- Determinar la matriz deformacion-desplazamiento [B].

2.- Formar el triple de producto de matrices :[B]"[ D] [B].
3.- Integrar sobre el volumen los elementos [K,.f]: I[B]T[D] [B]av.
Vf

Los cuales son trabajados por los programas de calculo, The MacNeal - Schwendler
Corporation [6].
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Finalmente el determinar [B] es lo mas importante en el disefio de elementos finitos; para lo
cual se consideran algunos caminos para su evaluacion. Es decir que [H] puede ser
calculado de asumir una distribucion de desplazamiento usando la definicion de deformacion

(e} = (L)) = [L)-[N){u (2,19)

donde, [B]=[L].[N] ; siendo [L] un operador diferencial
6 [B] puede ser consecuencia de asumir una relacion entre

o} y {P} . (r}=[[B) {c}av (2,20)

¥

-

2.5 Discretizacion:

La Discretizacion de un sistema continuo se observa en la figura 2.7.
R,

.
R
i

S
LY
o -

R, R
\“ v ?\ P 4

- AR )

_ 1/”; N

-
ViR
. |

‘ -

Figura 2.7

Si el elemento diferencial “dm” estuviera sobre el nodo, tendria la influencia de los
subdominios adyacentes.

Luego el comportamiento del elemento diferencial descrito por: {u} = N' {U}
(corresponde al subdominio), ademas:

- Cada celda corresponde a un elemento finito

- Cuando mejor se elige la funcion de forma, mas cerca se estara del
comportamiento real.

- Se deben establecer criterios de continuidad entre los elementos (deformacion igual;
pendiente comun) con todo esto se consideraria a cada elemento finito como
elemento discreto
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En lo referente al esfuerzo y deformacién, el FEM la trata de la siguiente forma:

{e} = B'{U} (2,21)
Siendo B’ =[L][N'] (2,22)
para N' funciones de forma

se tenia por la ecuacion (2,18)

{c} =[D}{c}

donde la matriz caracteristica del material es  [D]
entonces: {o} =[D].B'{U}. (2,23)

Ahora analizando el principio de los trabajo virtuales, se tiene una expresion de equilibrio
energético [8], [9] :

M=w-U (2,24)
Il : potencial energético
W :  trabajo externo

U : trabajo interno

De dicha expresion se toma un variacional (&), siendo la variacion del potencial energético
igual a cero;

S[1=6W-6U=0 (2,25)
SI1=).56I1,=0 (2,26)

cuyo potencial energético

811, = [{oe) {o}-av—[{oU} - {F}dv - f{w}’{n}ds (2,27)

el Gltimo término solo para elementos que estan en contacto con la superficie “S”.

Fp [representa a las fuerzas gravitacionales, inerciales y disipativas ]

Por otro lado; {e} =B'«{v} (2,28)
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= {&} = B'{oU} (2,29)
entonces {c} =[D]B{U} (2,30)

reemplazando:

511 = {w}’{( [T -[n]-[sf]av] 0= [[RT - [rplav- [N ] - {Fs}dS}

(2,31)
Ahora juntando todas las partes
8T =811, ={sU} . > [ ]=0 (2,32)
£0

obtenemos el sistema de ecuaciones diferenciales que representan el equilibrio del sistema
[MI{U} +[CI{U} +[K]{U} = {p(,)} (2,33)

donde K es la matriz de la rigidez global; la cual modela el comportamiento del continuo
discretizado

[K] = ZJ:[B']r [0} [B v (2,34)
Se define el vector de fuerzas mésicas fi;

() = Zj:[ﬁ'lr .[FH}dv (2,35)
y el vector de fuerzas equivalentes fs

()= Zf[Ni]’. {Fs}ds (2,36)

Si se considera el caso de &U = 0 (no trivial)

entonces:

[KI{U}={ fs}+{fs} (2,37)
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luego se puede separar los aportes del efecto inercial y disipativo en las fuerzas masicas:

{FB} = —/J[N'] {ﬂ} - C[ N’] [U} + {fB } (fuerza de gravitacion) (2,38)
l $
donde:
p es la densidad
C  esel coeficiente disipativo
[U]  vector que agrupa las aceleraciones nodales
[U] vector que agrupa las velocidades nodales
luego tomando: [N']=[NF] (2,39)
Se tiene:

&Kiwy=3|-[[V] p [N]0} av-[lCAN'T [N O} av+[[N'] {1, } - v+ {ps)

: ey o} 2

(2,40)

entonces:

(MU} + [ciu} + [K)Nu} ={P} representa la ecuacion del equilibrio (ver

f ? * ecuacion 2,33)
Energia Energia Energia
Cinética disipativa Potencial

Con todo este soporte, se prepara el trabajo para realizar el Analisis Modal teérico (sobre un
modelo) con la ayuda de la computadora y con el Método de Elementos Finitos.
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3. Analisis Modal para las formas constructivas de la bancada

El analisis modal es una técnica de disefio que se apoya en la determinacion de las
frecuencias y modos naturales de vibracion del elemento en estudio.

El modo vibratorio representa la escala por medio de la cual se distribuye la amplitud de la
vibracion a todo el solido.

En general es suficiente analizar los modos asociados con frecuencias comprendidas en un
determinado rango;, ademas las frecuencias y los nodos naturales depende de la inercia,
rigidez y amortiguamiento del componente.

Los modos pueden ser reales o complejos;

- Reales: si todos los puntos analizados vibran en fase es decir, que alcanzan su maximo
desplazamiento al mismo tiempo.

- Complejos: si los puntos presentan un desfase entre ellos.

Esto se debe al tipo de amortiguamiento que puede ser:
- nulo
- viscoso proporcional
- estructural
- viscoso no proporcional
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Determinar las frecuencias naturales del conjunto estructural es fundamental para el disefio,
porque asi se lograra un buen comportamiento dindmico ya que las velocidades de servicio
deberan estar alejadas de las frecuencias naturales.(ver figura 3.1)

t-a
- d.c
e
¥ R A L
P cos wit

a
g .
W
: ECL
N 1
) |
Q-
L .

Figura 3.1

Finalmente el analisis modal es la técnica que logra determinar adecuadamente el disefio
dinamico del elemento; porque para aumentar una frecuencia natural bastara rigidizar los
nervios logrando disminuir la deformacién del modo.

Entonces realizando lo sefialado anteriormente con los distintos modos y frecuencias se
puede llegar a un disefio dinamico adecuado.

En el presente trabajo el analisis modal se aplica con la ayuda del computador en base a
planos de la bancada realizados anteriormente [1] para determinar frecuencias y modos
naturales por el método de los elementos finitos que resolvera un problema algebraico de
valores y vectores propios.

Para esto se considera que la bancada es una construccion de plancha soldada ( no es una
estructura tipica) la cual tiene amortiguamiento que puede ser despreciable. El fundamento
teorico de la aplicacion del método del Analisis Modal se basa en la relacion existente entre
la matriz de transferencia y las frecuencias y modos naturales de vibracion.

El caso que se aplica a la bancada en estudio es para amortiguamiento nulo, el cual presenta
la siguiente ecuacion de equilibrio dinamico para un sistema de » GDL [9].

[MI{E()} +[KH{x()} = plo) (3.1)
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Se tiene la existencia de desplazamientos arménicos cuando las fuerzas perturbadoras son
armonicas entonces:

(o)) = (P}’ (3,2)
{x(n)} = {x}e' (3.,3)

derivo(3,3) y sustituyo en (3,1)
(- [ M]+[K])( X} = {P} (3,4)

luego se calcula la solucion en funcion de los movimientos armoénicos posibles con
excitacion nula, que son los modos naturales de vibracion dados por:

(- [ M]+[K]) X} = (@} (3.5)

{@} - vector nulo

este es un problema de valores y vectores propios generalizados.

Sean: w;,w;,....... o’ dichos valores propios y {x' }; {xz }; ....... {x" } los vectores propios

asociados y que coinciden respectivamente con las frecuencias y modos naturales de
asociacion:

~ol[M)fx}+ (KX} = {2} (3,6)

Del andlisis de vibraciones de un sistema con n GDL se demuestra que los modos de
vibracion son ortogonales respecto de las matrices [K] y [M] luego se verifica.

(x) M x}=ms, =>S=12,.n 3.,7)

(VKX =k8,=S5=12,  .n (3,8)

ors, este es el simbolo de Kroneker que tiene un significado

|1 r=s
rs |9 r£s

donde m, y k, son denominados inercia modal y rigidez modal
T .
Multiplicando la expresion (3,6) por {X’} se tiene:

~w!m +k =0 (3,9)
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. k
despejando, mf - ; (3,10)

que es la frecuencia natural correspondiente al modo {X '},aqui los vectores propios

X" forman un sistema de n vectores linealmente independientes que pueden formar un
sistema de coordenadas.

Para determinar la expresion del vector desconocido { X} se asume que es:
=Xy {x} (3,11)
r=1

Sustituyendo en la ecuacion (3,4), multiplicando antes por [X ’}T y considerando la

ortogonalidad (3,7) y (3,8) se obtiene:

(-0 m, +k )y, = {X'}T AP} (3,12)
despejando y ,:
_{x
S e a b (3,13)

y sustituyendo (3,13) en (3,11)

oLt LIS

0

{X}=ZJX' Pt
. k,[l—wz] (3,14)

w

r

aqui se establece que cuando la frecuencia de excitacion @ coincide con la frecuencia
natural @, la amplitud de la respuesta segun el correspondiente modo natural tiende a o ;

siempre y cuando la fuerza {P} tenga proyeccion en alguno de los modos correspondientes
a ,, y actue durante un tiempo adecuado para analizar la amplitud.
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Finalmente soOlo se presenta el resultado para calcular la matriz de transferencia que
relaciona las amplitudes { X} y {/°} para una determinada frecuencia de excitacion @ .

= [t ]2} (3,15)
se supone fuerza de excitacion unidad en el grado de libertad S exclusivamente, entonces:

{P} =1{0,0,0,00, . ... S, ... ,0} (3,16)

27275757

luego la respuesta segun el GDL ¢ es el elemento H de la matriz de transferencia.

gs(@)
Sustituyendo el vector {P} dado en (3,16) en la expresion (3,14) se obtendra la columna s
de la matnz de transferencia.

n

ey ix}
e (3,17)
-5

Y la matriz de la transferencia completa viene como

{H.}=

{
“k

[H’ ] ZIXH }T (3,18)

rll{]l— 2]
N @)

en donde se expresa la matriz de transferencia en funcion de los modos y frecuencias
naturales para el caso en que no exista amortiguamiento. El problema inverso, es decir,
determinar las frecuencias y modos naturales a partir del conocimiento de la funcion de
transferencia forman la base del analisis modal experimental.

Finalizando la parte teorica del analisis modal es importante sefalar que los vectores propios
{X’} son reales (amortiguamiento nulo), ya que el sistema es lineal y la matriz de rigidez

es simétrica, de modo analogo se tiene la simetria de la matriz de masas; luego los valores
propios y los vectores propios son todos ellos reales.

En el caso de la bancada sus datos de inercia, rigidez y amortiguamiento, influyen en la
determinacion de dichas frecuencias y modos. Luego el disefio adecuado de la bancada
exigira un analisis estatico y dinamico, para lo cual se debera modelar la forma constructiva
continua y luego discretizarla, estudiando su comportamiento a través de sus modos

vibratorios.
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Estos primeros modos vibratorios nos seialaran el comportamiento de la bancada para
deformacion total. (basados en la superposicion lineal de los primeros modos).

Del resultado se tendran los lugares de maximo esfuerzo-deformacion que deberan
rigidizarse con cartelas.

La forma de modelar la bancada ha sido el comenzar por las formas mas simples,; es asi que
se prepara el,

Modelo 1 (ver fig. 3.2 y 3.3), que consiste en un cajon estructural de planchas soldadas
con la restriccion de las bases de apoyo del modelo.

Después de aplicar la vibracion libre por el programa FEM el modelo presenta los modos de
vibracion con sus respectivas frecuencias naturales y su maxima deformacion, pero solo
cualitativa.

Este Analisis Modal se repite para los modelos restantes ; considerando solo los tres
primeros modos en todos los casos, en el presente trabajo solo se presentara el analisis del
primer modo en las figuras sefialadas.

Modelo 2 (ver fig. 3.4 y 3.5), al cajon estructural se le coloca el cabezal fijo y se observa el
efecto rigidizador del cabezal fijo.

Modelo 3 (ver fig. 3.6 y 3.7), al modelo anterior se le han colocado cartelas perpendiculares
a las guias o denominadas cartelas paralelas y ademas se le han colocado cartelas externas
con la finalidad de rigidizar las guias exteriormente. Notamos que con estos cambios la
rigidez ha mejorado, es decir aumenta la frecuencia natural ( f= 5,94 Hz )

Modelo 4 (ver fig. 3.8 y 3.9), al modelo 2 se le han colocado cartelas diagonales (90° entre
cartelas) y se observa que la rigidez y la frecuencia natural es algo mejor a la del modelo 3,
ya que se tiene una frecuencia natural de 8,5 Hz.

Un comentario sobre el analisis modal; es que nos sefiala los modos influyentes sobre los que
se recomienda acartelar. Observando nuevamente;, en el modelo 3 se han colocado las
cartelas en los lugares criticos presentados por el analisis modal, pero en el modelo 4 la
nervadura diagonal se le ha colocado por formas constructivas. A pesar de este ultimo
detalle, es pertinente sefalar que en este analisis el modelo 4 tiene mejor respue ta que el
modelo 3.



35

SYT3LYYd NIS YAQUINUE

(AR

L 07300KH



39

T ThooeaX
SR

S )

§ S
W
m | —
= : e
: e i
s Vg
; TRI==
s 4“?.‘\L§ P
% 4aﬂm}; ops
a
; ¥
g ] | I|
-— !”N

b DELO 3



40

L€ S1g

. uolje|suel ejo] :(£/90°0)PaULO}3Q]
ZH 896VVE'S 9POW | 358D 1195 INAINO

*ITL_.. s o
L Sl N
" =t
— . .
IR Y
gL Fdy
¥ —
o Eiws

il B AP '
KT A/ NP2l
e e

ot L s
Ui I i
i A
+.r— l._.... .__...IT._|‘
|_ —a= .._nl.._
BN SN

.I.__:I._.Ih.
1572% N NVa
4t A
s

OfId4 T9Z38YI) NOJ 3ILN3IWYUINIIONIdY3d YQYI3LYUIY YauINUE

OQOH Y3WIYd -

€ 07300K



CABEZAL FIJO

BANCADA CON CARTELAS DIAGON LES

41

= \Bhe.
———ra !

l‘ﬁ*‘ﬁ: " .H.'

SR k.
=l

LN §
mﬁﬁgﬂﬁrﬁ'&‘!’?

S
V===t

-e

===
(V)

nan =
= 0
pn===
prdn==
Vs )
U
Y

4

WK

(N

PODELO 4

Fi .38



43

4. Analisis estatico de las bancadas por FEM

La bancada del torno debe ser longitudinalmente rigida, generalmente las solicitaciones a la
que esta sometida son asimétricas ; produciéndose un momento torsor debido a los
diferentes esfuerzos flectores que actuan en la parte anterior y posterior del alma de la
misma. De esta forma se produce una deformacion respecto a su eje de simetria.

La seccion de la bancada debe ofrecer una rigidez elevada. Las secciones transversales
abiertas parcial y totalmente, disminuyen el momento de inercia ; sin embargo, se usan para
la bancada de los tornos porque facilitan la evacuacion de la viruta y del medio refrigerante.

En general la bancada y todas las demas partes del torno deben construirse suficientemente
rigidas, para que las variaciones de forma, que se origina bajo el efecto de las fuerzas
dinamicas y estaticas, asi como de los movimientos, no excedan los limites admisibles. Las
deformaciones se manifiestan en virtud de cargas y flexiones, o también a consecuencia de
vibraciones.

La bancada especial hecha de plancha soldada debera ser sometida a un recocido para bajar
tensiones residuales después de la soldadura. Para la bancada es necesario determinar la
rigidez estatica, la cual se define bajo la accion de la fuerza /'y con la deformacion A,

/) y :
mediante el coeficiente de rigidez k = m (N /mm). (también las frecuencias naturales

son parametros que determinan la ngidez, @ = J%‘f )

Las solicitaciones a traccidon o compresion puras apareceran rara vez, por lo general, la
bancada esta sometida a un conjunto de solicitaciones.

Cuando el THD esté funcionando se encontrara una deformacion estatica total de la
maquina, la cual se compone de las deformaciones parciales, (entre herramienta y pieza,
entre husillo y cabezal fijo, entre porta herramienta y carros auxiliares, entre carros auxiliares
y bancada entre bancada y bases, finalmente entre bancada y cabezal movil), luego la
deformacion total de la maquina no depende unicamente de la rigidez de la bancada, sino
también de la rigidez estatica de cada una de sus partes componentes y de las uniones entre
las partes. En general, es la suma de todas las deformaciones; donde la bancada absorve
cerca del 60% de ella, porque tiene una forma especial, finalmente la determinacion de las
deformaciones de las otras partes solo es posible en casos excepcionales segun los métodos
tradicionales (datos experimentales medidos por ensayos sobre prototipos); ver tabla 4.1 [3].
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En la actualidad con la ayuda del Analisis Modal y del Método de los Elementos Finitos es
posible construir un modelo, aplicar el analisis modal y ensayarlo (carga estatica o carga
dinamica) una vez discretizado. Estos resultados se confrontan con la informacion técnica

obtenida por los ensayos sobre prototipos, para comprobar si la bancada cumple o no
con los datos técnicos. Ver tabla 4.2.
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Para el analisis estatico influye la informacion del diametro, por esta razon es que se hace el
analisi de deformacion (x, y, total) para los dos casos extremos, asi como el analisis de
esfuerzos equivalente (segin la Teoria de la Maxima Energia de la Distorsion ; Von Misses)
para los mismos diametros. El estado de cargas sobre la bancada para los dos tipos de
nervadura se muestran en las figuras N° 4.1 y N° 4.2 (ver pag. 47 y 48).

a) Bancada de nervios paralelos

Caso @ 80 (Ver fig. °4.3 y N°4.4) Segun el tipo de trabajo, el caso tambien es cuando el
tocho esta en voladizo; en donde presenta una deflexion maxima de 44 pm en la zona de la
guia izquierda (alero externo ver fig. 4.3) lo cual va acompafado de un acortamiento del
nervio corto exterior, es indudable que esta es la zona critica por el tipo de trabajo, aun asi
esta deflexion es menor que la admisible de 576 wm [10] y el esfuerzo equivalente en esta

zona es de 8,87 N/mm’ el cual esta muy por debajo del esfuerzo de fluencia (O’F) del

. N .
material (o,  240—— | acero de construccion St-37), (Ver fig. 4.4).
nm-

Caso @ 300 (Ver fig. N°4.5 y N°4.6). Por su funcionamiento, el caso critico es cuando el
tocho esta en voladizo, presentando una deflexion maxima de 33 gm cerca a la zona
descrita anteriormente (ver caso @ 80) pero en una zona de mayor cobertura (ver fig. 4.5).
El esfuerzo también se desarrolla sobre la zona, pero esta vez su mayor actuacion no esta
sobre el ala de la estructura I, sino sobre el alero y a todo lo largo de la seccion transversal
con un valor de 7,1 N/mm~ bastante menor que el o, del material (ver fig. 4.6).

b) Bancada de nervios diagonales

Caso @ 80 (Ver fig. N°4.7 y N°4.8). Para caracteristicas de trabajo similares a la anterior se
tiene una deflexion maxima de 39 gm en la zona de la guia izquierda (alero externo ver fig.
4.7), ademas ahi no hay nervio diagonal por la forma constructiva y el nervio mas cercano a
la zona se alarga cerca de 25 pm .

El esfuerzo sobre la zona es de 3,5 N/mm? en el alero y de 6,5 N/mm’ en el alma de la
estructura I de la bancada (ver fig. 4.8).

Todos los valores actuantes son menores que los valores admisibles del material para rigidez
estatica.

Caso @ 300 (ver fig. N°4 9 v N°4.10) Ante las caracteristicas de trabajo similares se tiene
una deformacion total maxima de 37wm en la misma zona de guia izquierda (alero externo.
ver fig.N°4 9) e| nervio diagonai mas cercano a la zona detorma 2Zum
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El esfuerzo equivalente en la zona acumulada (alero externo, ver fig. N°4.10 ) es de 3,5
N/mm? y el valor maximo se encuentra en el alma de la estructura I de la bancada, siendo de

6,6 N/mm’; todos estos valores son menores que los admisibles del material para la rigidez
estatica.

Para finalizar, el analisis de la carga estatica da como resultado que; mecanizar a & 80 es
mas critico que a @ 300, porque las fuerzas de corte sobre tochos delgados producen
mayores momentos sobre las guias, lo cual exige mayores inercias resistivas de las secciones
criticas en la zona de carros. Por otro lado comparando la forma constructiva de los nervios
(paralelo y diagonal) se obtiene que la bancada de nervios diagonal tiene una forma
constructiva mas compleja que la bancada de nervios paralelos. (disefio de uniones soldadas)

Una observacion de los resultados nos indica que ambos modelos cumplen con la
solicitacion estatica, ademas este ensayo nos presenta los resultados del esfuerzo; lo cual
sefiala que el disefio de la bancada sera por deformacion y no por resistencia.
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5. Analisis dinamico de las bancadas por FEM

La teoria convencional del corte de metales estudia el proceso de mecanizado en régimen
permanente, (sin vibraciones) pero la teoria de retemblado estudia el corte de los metales

bajo régimen no permanente. (con vibraciones).

La diferencia entre los procesos de mecanizado se ve en la fig. 5.1.

So = Constante
/= Constante

|

ﬂ, = Constente l—"-----—-""‘--'j F' +dp

"
cEsef meand mmaaore.d

Ve=RQ=2TRN~ onstante

Figura 5.1

El efecto del proceso de corte sobre la estabilidad de la bancada del THD, no se ha
considerado. Es evidente que el comportamiento dindmico de la bancada es importante, ya
que el proceso de corte se mantendra libre de perturbaciones si por ejemplo; la rigidez de la
herramienta, la pieza y el accionamiento; son infinitamente grandes.

El elemento dinamico de la fuerza de corte dP actua sobre el bastidor de la maquina
haciéndole vibrar; esto provoca un cambio en la posicion relativa de la arista de corte, lo que

a su vez modifica dP.

La mayoria de las investigaciones [4] muestran que bajo condiciones de retemblado es
probablemente uno de los siguientes sistemas vibratorios es el que realiza vibraciones

autoinducidas:

e eje principal - pieza o eje principal - pieza - cabezal movil.
® pieza
e herramienta
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Sin embargo puede suceder que bajo condiciones de retemblado se excite la bancada en uno
de sus modos de vibracion (ver fig. 5.2).

Figura 5.2

Tres modos de vibracion de una bancada de torno (segun Eisele y Sadowy [4]) :
a, primera vibracion de torsion a f, = 60 Hz,

b, primera vibracion de flexion vertical a f, = 90 Hz;

¢, primera vibracion de flexion horizontal a f, =150 Hz .

En los tormos el modo inferior de vibracion es una vibracion de balanceo de la bancada sobre
la base, coincidiendo el eje de rotacion con el eje longitudinal de la maquina.

La frecuencia natural de esta vibracion depende, evidentemente, de la distribucion de la masa
de la bancada y de la rigidez de las bases, pero puede suponerse que es mas o menos de la
misma magnitud para maquinas diferentes.

El amortiguamiento de este modo es pequefio, pero, no obstante esto es muy dificil que se

autoinduzca durante el retemblado.
Es indudable que se necesitaran de bases teoricas para una investigacion experimental
sistematica de la teoria elemental del retemblado en el proceso de torneado.
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La rigidez dinamica; y con ella, la relacion de vibracion de una maquina, tiene mucha
importancia entre otros factores, la amortiguacion C. La capacidad de amortiguacion de un
material depende del coeficiente de elasticidad 4, de las masas de las piezas en vibracion, y
sobre todo, de su construccion y formas de trabajar.

La rigidez dinamica es tanto mayor cuanto menor es la amplitud de vibracion en el caso de
resonancia, y cuando mayor es el producto del coeficiente de elasticidad por la
amortiguacion. Para determinar la relacion de vibracion total de una maquina, no se puede
tener en cuenta, como en el caso de rigidez estatica, el comportamiento de cada una de las
partes de la maquina, sino que es necesario estudiar el efecto que se produce sobre la
maquina completa.

El material mas favorable para las maquinas herramientas es la fundicion gris, debido a su
superior capacidad de amortiguamiento frente al acero estructural.. Estas ventajas son tan
numerosas ; (menor desgaste, menor vibracion, fabricacion en serie, bajo costo), que las
bancadas de las maquinas herramientas se construyen en forma de estructuras soldadas
unicamente en casos especiales.(por ejemplo fabricacion unitaria)

El analisis del comportamiento dinamico de los disefios estructurales continuos discretizados
con “n” grados de libertad nodal se ha realizado mediante la superposicion de modos,
(cambio de base vectorial) y definir una hipotesis de amortiguamiento (o de disipacion de
energia) de la estructura discretizada en elementos finitos.

Con todo esto se desacoplan las ecuaciones de movimiento y se puede resolver

analiticamente.

Otro método para encontrar la respuesta es el de la integracion directa, los cuales no hacen
transformacion de las ecuaciones diferenciales de equilibrio dinamico nodal para resolverlas;
que se basan en métodos DF (diferencias finitas).

Es importante sefialar las dificultades que existen para obtener los coeficientes de la matriz
de amortiguamiento [Cy |; los cuales son determinados experimentalmente (ver fig.5.3).

Figura 5.3
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sin embargo el problema se puede resolver, introduciendo hipétesis aproximadas de
amortiguamiento proporcional, sin afectar para nada la exactitud que se necesita
generalmente en la obtencion de la respuesta dinamica de las estructuras.

La hipétesis que maneja el programa Nastran 2.1, es la del amortiguamiento proporcional
(Rayleigh) que supone que las relaciones de amortiguamiento &, pueden ser conocidas

experimentalmente mediante las adecuadas excitaciones modales [11]. Obtener la matriz de
amortiguamiento es dificil por su caracter experimental suponiendo un amortiguamiento de
Rayleigh proporcional:

[C]=an[M. )+ 8]k, ] (5.1)

y en donde a, y [ son los coeficientes de Rayleigh. Con dicha matriz [Cg] las
condiciones de ortogonalidad se mantienen vigentes.

Estos coeficientes se pueden determinar si se conoce dos relaciones de amortiguamiento &,
y &, reales que correspondan a dos frecuencias diferentes de vibracion w, y w,.
Conociendo a, y B, se pueden hallar las relaciones de amortiguamiento &£ para cualquier
valor de w; y su expresion es:

xf;—a;% 5.2)

Enla fig. 5.4. se presenta el amortiguamiento proporcional de Rayleigh como la suma de los
proporcionales de masa y rigidez.

€ f

Amortiguamiento de Rayleigh

Bro
LS A
" Amortiguamiento proporcional de
rigidez
ﬂR

W

= b

Amortiguamiento proporcional de masa

TR Pl
—— ) S 2a
h)

Figura 5.4
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En lg tablfi 5.1, se presenta como referencia, los valores de la proporcion de
amortiguamiento critico aceptados por la USNRC (United States Regulatory Commission)
para el disefio de estructuras,[11].

— Elementos de acero soldado ... 0,02 a 004
— Elementos de acero atornillado o remachado ......vvvvvvvvvvinnne, 004 a 007
— Elementos de hormigon pretensado ...........ooovvveiiiiiiennnnnt. 002 a 005
— Flementos de hormigdn armado ... 004 a 007
— Elementos de fibrica o de ladrillo ............cccoviiiiiiiiiiinnn, 015 a 040

Tabla 5.1. Proporcion de amortiguamiento critico para distintos elementos
estructurales

Para obtener la forma adecuada, es importante revisar el disefio de construcciones soldadas;
para maquinas herramientas se recomienda el sistema de construccion en celdas con sus
refuerzos adecuados, logrando con ello satisfacer las exigencias deseadas para la
deformacion de la maquina a pesar de su poco peso. Con el sistema constructivo abierto, en
el que se disponen aberturas en las paredes de la estructura; se debilitan la resistencia
estatica y la resistencia a las vibraciones.

El conocimiento de esto es de mucho interés en la construccion de la bancada cuando estan
solicitados principalmente a torsion.

Para el analisis dindmico se ha seguido la siguiente metodologia sobre el modelo 3 (2 nervios
paralelos especiales) y modelo 4 (nervios diagonales especiales).

1) El mecanizado de @ 80 y @ 300; para definir el @ critico.

2) La frecuencia de trabajo n, <n, x0,8 y n, >n, x1,2 (para evitar resonancia)
durante un tiempo en donde se logre estabilizar la respuesta del ensayo, siendo 7, la
frecuencia critica del sistema.

3) inacion de la deformacion maxima en la guia y en el nervio, durante el
mecanizado.
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Luego se obtienen los primeros ensayos para las cinco frecuencias mas bajas, que
representan 5 velocidades de trabajo de THD que se muestran en la tabla 5.2 .

¢ velocidades N2 velocidades
reales del tor min L reales del tor min”}
no horizontal no horizonral
de desbaste de desbaste
n1 34 n7 134
n, 40 ng 157
ny 54 ng 212
7
Ny ;30 "o 262
n 9
s it
n6 106 nio
Tabla 5.2

La idea inicial ha sido observar el progreso de las deformaciones para un mecanizado sobre
los diametros limites de los tochos y también para las diversas velocidades, siendo la

velocidad n,, = 416 min™' la mas alta del THD.
El ensayo se realizo para la frecuencia f,, =34,85Hz, la cual hizo que el modelo 3

necesitara llegar a mostrar 82 modos de vibracion ; en el presente ensayo se han tomado
solo 33 modos de vibracion que resultaron los de mayor influencia (proyeccion, frecuencia,
tiempo)sobre las guias y nervios, por el método de superposicion de modos se obtuvo lo
siguiente :

Modelo 3

Para @80 mm. (fig. N° 5,5)

Nodo critico # 497 (zona de carros, guia izquierda en el borde), después de hacer un barrido
de 1562 nodos en un tiempo de 0,02 seg.
El nodo # 497 presenta un desplazamiento total de 21 zom durante un tiempo muy corto,

para luego estabilizarse en un tiempo de 0,66 seg con un desplazamiento total de 6 som.

Para @300 mm (fig. N° 5,6)

Nodo critico # 513 (zona de carros, guia izquierda en el borde), condiciones idénticas de

barrido.
El nodo # 513 presenta un desplazamiento total de 28 som durante un tiempo muy corto,

para luego estabilizarse en un tiempo de 0,66 seg con un desplazamiento total de 8 som.
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Modelo 4

Para el modelo 4, la frecuencia f,, = 34,85hz hizo que el modelo mostrara 128 modos de
vibracion, pero para el ensayo se han tomado so6lo 72 modos que resultaron los de mayor
influencia (proyeccion, frecuencia, tiempo) sobre las guias y nervios ; por el método de
superposicion de modos se obtuvo lo siguiente

Para @80 mm. (fig. N° 5,7)

Nodo critico # 102 (zona de carros, guia izquierda en el borde), después de hacer un barrido
de 1825 nodos en un tiempo de 0,02 seg.
El nodo # 102 presenta un desplazamiento total de 11 son durante un tiempo muy corto,

para luego estabilizarse en un tiempo de 0,42 seg con un desplazamiento total de 5 yon .

Para @300 mm (fig. N° 5,8)

Nodo critico # 1236 (zona de carros, guia izquierda en el borde), condiciones idénticas de
barrido.
El nodo # 1236 presenta un desplazamiento total de 21 som durante un tiempo muy corto,

para luego estabilizarse en un tiempo de 0,5 seg con un desplazamiento total de 10 gon.

De todo esto se concluye que los modelos 3 y 4 cumplen con las deformaciones admisibles
para el analisis dinamico, mas adelante se hara un analisis de resultados.
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6. Analisis de Resultados y Conclusiones

« Para comenzar a explicar los objetivos alcanzados, es importante sefialar cual ha sido
la metologia de las pruebas hechas en el presente trabajo; para lo cual se presentan
algunos graficos para carga dinamica de los modelos 3 y 4. Estas pruebas se realizan
para las frecuencias mas bajas, las cuales han servido de apoyo y guia inicial para el
analisis (f; =2,82 Hz; £,=3.49Hz, f5=4,11Hz y f;=5,54 Hz), {Ver anexo B}.
La idea general es observar como responden los modelos a la solicitacion dinamica.

« Luego se determino el amortiguamiento para las frecuencias mas altas, con la finalidad
de tener mayor informacion para escoger la frecuencia de ensayo de los modelos.

El programa MSC/Nastran 2,1 considera en su calculo un amortiguamiento &= 0.03;

que esta entre 0,02...... 0,04 (segun USNRC [11]) para construccion de estructuras
mediante planchas soldadas.

Ademas se sabe que
2w 2

donde
a, =0,12

B, =0.003

los cuales son valores probados de la teoria de materiales para una placa continua de »
grados de libertad nodal, ensayada para los primeros modos de vibracion.

Entonces para la tabla No. 5.2 se evaluan las mayores velocidades de trabajo(x 0,8
como margen de seguridad) en funcion de £ y se obtienen

ny = fo =17,60 Hz - £=0,030
no, = f,,=21,95 Hz > £=0,036
n, = f,, =2580 Hz — £=0,041
n, = f,, =34,85 Hz > £=0,054

De aqui se observa que para n;, el amortiguamiento& = 0.054 esta fuera de
recomendacion, razon por la cual se analiza la bancada para esta velocidad.
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e Los resultados de los ensayos bajo carga estatica y dinamica para los modelos 3 y 4
presentan las mayores deformaciones en la guia izquierda (zona de carros, ala exterior),
bajo condiciones de torneado critico (en voladizo y @ 80 mm.)

La confrontacion de estos resultados con |os obtenidos mediante los métodos
tradicionales de calculo se da en la tabla 6.1

Célculo por método

tradicional Célculo FEM
Comentario
Modelo 3 Modelo 4
Modelo 3 y 4 Peso 5370 N Peso 6000 N
Maquinas-Herramientas
para desbaste 1238 um
(Welbourn/Smith) [10] | = f . =576 um |= f_ =445um|= f =39 um
Bancada +Cuchilla
Bancada de plancha
soldada = [ =300 um | f, =445 um| = f_ =39 um sobredimensionado
O. Blodgett) [2] 6 veces
Carga estatica
Bancada de plancha
soldada (3] = fon=190um | = f  =8um |= f _=10um sobredimensionado
(Kocnigsberger/Tlusty) => [ =52.5um | = f,, =49um 4 veces
Carga dindmica
Tabla 6.1

Es importante sefialar que todo estudio de Maquinas - Herramientas se hace bajo el
analisis de los esfuerzos y deformaciones, por efecto de la carga de trabajo o de las
vibraciones por el mecanizado; para finalmente comprobar su rigidez.

De estos resultados se tiene la posibilidad de optimizar la seccion resistiva de los
modelos ; pero ya que ambos cumplen con la solicitacion admisible se escogera por
ahora el modelo 3 en el presente estudio por su menor peso y por su forma constructiva

mas sencilla.

Entonces se optimiza tedricamente el modelo 3, cuyo esquema es el siguiente:

g

o

o

/0

A

3

§H<;¢H’
20
I

595

|




En donde se tiene: [2]
‘j':rr L?.

£(3)

1=K,

2 > rigidez de la estructura

I — inercia resistiva de la bancada
P, — carga actuante
L — long. bancada

K, — factor forma [2]
Sl :
[ << 6 veces el sobredimensionamiento
se tendra:

2 >> 6 veces
entonces se aproximara:

t= fa
Del esquema del modelo 3 se tiene: 7, = 3,8*10° mm*
ooy =19 *10° mm* 1 6
= [z =3,166*10"mm* (ver comentario de la tabla anterior)

Luego manteniendo las medidas exteriores se reduce el sistema a hallar valores de "e"
que cumplan con la inercia necesaria Ingc (ver esquema en la pag. 69).

Modelo 5
Espesor Plancha (mm) 1 (mm’) Inec. =3,166 x 107 (mm®)
1 1.47 x 10 X
2 2.94x 107 X
3 4.42x 10 Ve
5 7.36x 10 o

Tabla 6.2

En la tabla 6.2 se observa que el modelo 5 para una plancha de espesor 3 mm recién
cumple con la inercia necesaria (Ingc), pero esto basado sélo en la teoria.

Por forma constructiva [2] una plancha de espesor 3 mm es mas dificil de soldar que una
plancha de espesor de S mm,; pero ambos cumplen teoricamente y el ahorro de peso
puede expresarse de la siguiente manera en la tabla 6.3.




71

Modelo 5 Peso % Valor Referencial
Espesor Plancha (mm) N) Ahorro en peso aproximado(U$)
($6 Kg plancha trabajada)
3 1835 70 1100
5 3000 50 1800
10 (modelo 3) 6000 100 3600
Tabla 6.3

El modelo 3 con la plancha de 3 mm representa un ahorro en peso del 70% y para
plancha de 5 mm representa un ahorro un peso del 50% ; respecto del modelo 3 con
plancha de 10 mm, aunque esto es un aspecto econémico muy general.

Pero ademas el reducir el peso en forma arbitraria podria tener problemas con las
velocidades de trabajo ante la frecuencia natural del sistema, por lo tanto se hace
necesario un analisis por FEM al modelo5 para un espesor de plancha de 5 mm.

La relacion espesor de plancha en funcion de la desviacion admisible da como resultado
la informacion que presenta la figura 6.1 (ver pag. 72); asi mismo, ahi se ha graficado
también el espesor de plancha en funcion de las inercias I (mm*).

Lo que se observa es que los desplazamientos totales estan dentro de las desviaciones
admisibles (faam =300 1om) para carga estatica; pero la posibilidad de construccion nos

sefiala que lo mas adecuado para esta bancada de plancha soldada es asumir un espesor
de plancha de 5 mm. Luego el modelo5 es una bancada reforzada de nervios paralelos y
con un espesor de plancha de S mm ; la cual ha sido ensayada bajo carga estatica y carga
dinamica (ver fig. 6,2 y fig. 6.3) y cuyos resultados se presentan en la tabla 6.4

Calculo por método| Calculo FEM Calculo FEM
tradicional Modelo 3 Modelo 5 Comentario 1 Comentario 2
“Modelo J Peso 5370N Peso 300U N
M4aquinas-Herr.
para desbaste
( Welbourn/Smith) = fo=stoum | = f  caasum| = f <682 um
Bancada +Cuchilla
Bancada de plancha Aumento del 53% en
soldada = f =30oum = f . -aasum|=> f . =682 um|ladesviacion ; pero |sobredimensionado
(O. Blodgett) f:sta es menor que la 4 veces
Carga estatica tidmisible
Bancada de plancha Aumento 275%en la
isoldada > f o coum = f L sum 1= S nae =30 p4m  Hesviacion ; pero sobredimensionado
(Kocnigsberger/ sta es menor que la 2 veces
MNusty) = f o =98.22m pdmisible
Carga dinamica r

Tabla6.4
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Analisis Estatico - Bancada de cartelas perpendiculares

n=1.6

Espesor de Plancha (mm) Desplazamientos (um) Inercia (mm4)
Pl = d = I =

NN

N W

150

131.25

112.5

93.75

56.25

375

18.75

Pl
n

Grafica Espesor de Plancha vs. Desplazamientos

2 3 4 5 6 7 8 9 10

P'll

Gréafica Espesor de Plancha vs. Inercias

Fig. 6.1
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6. Andlisis de resultados v conclusiones

De este analisis se tiene que el modelo 5 pesa 44% menos que el modelo 3 y cumple
con la desviacion admisible; ya que en el analisis estatico el sobredimensionamiento
bajo a 4 veces y en el analisis dinamico el sobredimensionamiento bajo a 2 veces.

Pero el modelo 3 tiene una frecuencia critica de 6 Hz; segun el analisis modal realizado
en el capitulo 3 (ver pag. 40), lo cual esta indicando una frecuencia muy baja respecto
de las frecuencias de trabajo (desde 3.56 Hz hasta 43.56 Hz). Entonces los modelos 3 y
5 solo cumplirian con algunas metas del disefio (minimo costo, minimo peso de partes
moviles y distribucién uniforme de las tensiones), luego hay la necesidad de rediseiiar el
modelo para cumplir con las metas de rigidez adecuada y buen amortiguamiento.

Este nuevo modelo 6 de bancada (ver fig. 6.4) debe garantizar una alta rigidez, una

frecuencia propia 6ptima y un éptimo amortiguamiento. En las consideraciones iniciales

del estudio se habian considerado los apoyos de las bases del tipo empotrado con una

influencia a todo lo largo de dichas bases. En este estudio final para la condicion de

borde, se considera la elasticidad de las placas y del tornillo; asi como su zona de

influencia lo que garantiza un resultado cercano a la realidad.

Respecto a la forma constructiva del modelo 6 se han hecho los siguientes cambios:

- de 2 nervios paralelos se paso a 4 nervios paralelos

- la forma de los nervios como placas simples se reemplazo por la forma de cajon

- el espesor de la plancha en los nervios cajon y la bancada pas6 de Smm, a 10mm, a
15mm, hasta 20mm.

- se conectaron los nervios paralelos con planchas de 20mm en forma transversal.

- el peso de este modelo es de 8952.5 N

Finalmente a este modelo se le aplica el analisis modal después de cada cambio, lo cual
varia la frecuencia del primer modo hasta llegar a 10.19 Hz. El problema sigue siendo la
frecuencia natural dentro del campo de las frecuencias de trabajo,lo cual nos sefiala que
aun no se han cumplido con las dos ultimas metas del disefio (maxima rigidez,
frecuencia propia optima).

 Continuando con la modelacion por forma constructiva se presenta el modelo 7 de
bancada (ver fig. 6.5), el cual presenta una disminucién de masa en la zona de carros y a
su vez rigidiza en dos planos (dos nervios de forma especial longitudinales y nervadura
interior transversal), con la finalidad de aumentar la frecuencia del primer modo.

Las condiciones de borde se mantienen para este modelo que pesa 9794.25 N, entonces
se le aplica el analisis modal llegando la frecuencia del primer modo hasta 10.5 Hz;
pero la frecuencia del primer modo solo subié un 5 %, lo cual no es solucién.
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BANCADA ACARTELADA CON CAJONES
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Fig. 6.4
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6. Andlisis de resultados y conclusiones

Es indudable que por lo realizado, la frecuencia natural de la bancada en estudio estara
casi siempre cerca de los 10 Hz; observando los resultados se tiene:

- Modelo3 = fn3 = 7.6 Hz. (modelo mejorado)

- Modelo4 = fna=8.5Hz.

- Modelo 5 = fns=5.5 Hz.

- Modelo 6 = fng=10.19 Hz.

- Modelo 7 = fn7=10.50 Hz.

Luego se hace necesario replantear la solucion desde el punto de vista de la gama de

velocidades de trabajo del antecedente (ver tabla 5.2 de la pag. 62), en base de las

siguientes recomendaciones:

e En un disefio de maquinas — herramientas todas las velocidades de trabajo deberan
estar en el campo subcritico o en el campo hipercritico. [3]

e Las frecuencias de trabajo (velocidades) deberan estar alejadas de la frecuencia
natural del sistema y en particular de la bancada en un 100 %. [4]

e Segun las recomendaciones para las velocidades de trabajo en maquinas —
herramientas DIN 804 [12], se prefiere la serie R20/2.

De todas estas recomendaciones se necesita redefinir la velocidad de trabajo mas baja
del THD, para lo cual se tiene que ©, = 200 min™' (20.94 Hz).

Las otras velocidades de trabajo se presentan en la tabla 6.5.

oy S(HD)
1 200 20,94
2 224 23,46
3 250 26,18
4 280 29,32
5 315 32,99
6 355 37,18
7 400 41,89
8 450 47,12
9 500 52,36
10 560 58,64
11 630 65,97
12 710 74,35

Tabla 6.5

Finalmente es importante sefialar que los modelos 6 y 7 han sido ensayados para carga

estatica y dinamica, para la situacion mas desfavorable de mecanizado y para la nueva

velocidad critica, luego los resultados se presentan en las figuras 6.6, 6.7, 6.8, 6.9, 6.10

y 6.11; siendo estos adecuados para un proceso de desbaste.



e Es imponante sefialar que las metas del disefio de la bancada propuestas en el presente
estudio se han cumplido en lo referente a distribucién uniforme de tensiones, minimo
peso de las partes moviles y minimo costo; pero para definir lo referente a maxima
rigidez, frecuencia propia dptima y optimo amortiguamiento se ha tenido que modificar
las velocidades de trabajo. Esta decision se tomo luego de varias modelaciones por
formas constructivas, que incluyeron los cambios en las condiciones de borde y que
dieron como resultado que la bancada del THD tenia una frecuencia natural cercana a
10 Hz; lo que definid al modelo 7 como el mas adecuado.

e Un resultado que también es importante seiialar, esta referido a la influencia de las
formas constructivas del nuevo modelo ante la posibilidad de que aparezcan
deformaciones debido al proceso de construccion por soldadura, tema delicado que no
ha formado parte de los objetivos del presente trabajo; pero que si ha sido tomado en
cuenta al momento de decidir por la forma del modelo mas sencillo de fabricar. [16]

Si la fusion de los electrodos se realiza cerca de los 1800°C y su gradiente de
temperatura es de 700°C a un centimetro de distancia de la unién se puede deducir que
para el modelo 4 la nervadura diagonal traera problemas de deformacion térmica, esta
sera otra de las razones por la que se prefiere la nervadura principal paralela (modelos 3,
5, 6 y 7) en el presente estudio, tomando las siguientes precauciones: secuencia de
soldeo, precalentamiento de la zona y enfriamiento lento inducido. [17]

o Finalmente es pertinente sefalar que en el presente estudio se han analizado
preferentemente los esfuerzos y las deformaciones por accion de la carga, (estatica o
dinamica) pero no ha sido el objetivo del trabajo el analizar las deformaciones debido al
proceso de fabricacion de la bancada, ya que dicho proceso cuando se realice dejara
sobre su forma final una serie de esfuerzos residuales; los cuales pueden ser aliviados en
alguna medida con un proceso térmico de recocido, (alivio de tensiones) pero
finalmente presentaran deformaciones permanentes que influiran en las deformaciones
finales de la bancada (el valorar esta fuente de error podria dar lugar a otro estudio
complementario).

« Otro problema colateral de este estudio es el referente al aislamiento del THD.

En el presente trabajo se hace un analisis global de toda la maquina — herramienta,
debido a la importancia de la problematica de la cimentacion de maquinas en general,
pero como no forma parte del presente estudio es que su desarrollo, resultados y

comentarios se presentan en el anexo C.

o En la actualidad ya no es posible disefiar por los métodos tradicionales, (crit.erios
estaticos, experiencias previas, y correcciones a ensayos costosos) por el contrario un
adecuado diseiio dinamico y un analisis modal es lo que se plantea en el presente
estudio; en donde se analizaron el modelo 3 y 4, luego se optimizo el modelo 3 de la

bancada, lo que dio como resultado final el modelo 7.
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6. Anilisis de resultados y conclusiones

Todo este trabajo se baso en primer lugar en un software y equipo adecuado, asistente
técnico, tesista responsable del estudio y orientacion de los asesores. En segundo lugar
se trabajo con método técnico-experimental denominado el Método del Analisis Modal
que sirvidé para pulsar y mejorar el comportamiento dinamico de los modelos de la
bancada. Este método se utilizo en la etapa inicial y final del disefio con la ayuda del
computador; para corregir definitivamente el comportamiento dinamico de la bancada
en lo referente a rigidizar mediante los nervios (cartelas especiales) las zonas que
tuvieran los modos de vibracion mas criticos. (mayores deformaciones).

Finalmen.te. l.a aplicacion del Analisis Modal con la ayuda del computador sobre la
bancada inicial que existe en los planos, se baso en la aplicacion del Método de los
Elementos Finitos el cual resuelve un problema algebraico de valores y vectores
propios.

Es importante sefialar que un analisis comparativo aproximado entre el costo de fabricar
un modelo y ensayarlo convenientemente (cargas estaticas y dinamicas) y el costo de
crear un modelo y hacerle un analisis modal y ensayarlo a carga estatica y carga
dinamica en base a un programa comercial (NASTRAN 2.1) con ayuda del computador;
esta dando como resultado lo siguiente:

[ . Actividad (US.) | Modelo3 | ModelodyS |Modelo6y7 | Total
Fabricacion 5,370 9,000 19,000 33,370
Equipos simulador de carga 1,500 1,500
Fquipo de control 500 500
Equipo de medicion 500 500
Personal de apoyo 700 500 500 1,700
Costo Total (US$.) 8,570 9,500 19,500 37,570
II. Actividad (US.) Modelo 3 Modelo 4 y 5 Modelo 6y 7 Total
Equipo de computacion 6,000 6,000
ISoftware adecuado profesional
o nodos) NASTRAN 3.1 18.000 (6¢) 18,000
|Asistente técnico 1,000 600 600 2,200
i modelizacién y ensayo)
Costo Total (U$.) 25,000 600 600 26,200

Se observa que la diferencia en valor es de U$.11,370.= en contra de la I actividad,
ademas hay que sealar que los modelos 3, 4, 5, 6 y 7 se guardan en archivos y el
programa profesional queda libre para seguir modelando y proQumendo estudios
académicos de investigacion asi como de servicio y apoyo al sector industrial del pais,

luego su rentabilidad esta descontada.
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6. Andlisis de resultados y conclusiones

Sobre la actividad (I) menos rentable, sefialaremos que sus modelos se guardaran en
almacenes los que representa el gasto adicional, asi como se tendran que pintar
periodicamente para prevenir el ataque del medio. (corrosion)

Es decir que la inversion no recuperable, fue de $33,370 por esta razon se concluye que
es importante que los grupos de estudio, sobre el Método de los Elementos Finitos de
las universidades del pais cuenten con un soporte tecnologico adecuado.
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