Modelo integral de sistemas de sujeciéon
basados en pinzas expansibles

TESIS DOCTORAL

Doctorado en Ingenieria Mecanica y Organizacién Industrial

Enrique Soriano Heras
Directores
Juan Carlos Garcia Prada
Higinio Rubio Alonso

Departamento de Ingenieria Mecanica
Escuela Politécnica Superior
Universidad Carlos 111 de Madrid

Diciembre 2012






Modelo integral de sistemas de
sujecion basados en pinzas
expansibles

Tesis doctoral
Ingenieria Mecanica
1/12/2012

Enrique Soriano Heras

Departamento de Ingenieria Mecanica
Escuela Politécnica Superior
Universidad Carlos 111 de Madrid

Diciembre 2012






A mi esposa Maria Victoria
e hijos Guillermo y Jaime






Con la oracion

y el sacrificio

se prepara la accion.
San Juan Bosco






Agradecimientos

A todos los que la presente vieren y
entendieren.

Leyes Organicas. Juan Carlos 1

Deseo expresar mi més sincero agradecimiento a todas aquellas personas
e instituciones que directa o indirectamente, en cualquier tiempo o lugar, me
han ayudado a culminar la realizacién de esta Tesis Doctoral.

Voy a empezar por el profesor Higinio Rubio Alonso, mi director de tesis,
artifice de que este trabajo haya llegado a buen fin. Es indudable que sin su
buena guia y exigencia no hubiese conseguido finalizar esta investigacion.
Han sido muchos dias los que ha dedicado a trabajar conmigo, algunas veces
sacrificando tiempo de su descanso. Otras muchas me ha escuchado pacien-
temente no sélo sobre mis problemas en el desarrollo de la tesis, sino también
sobre mi vida personal y profesional. Por estas y muchas otras razones, mu-
chas gracias Higinio.

Con mi otro director de tesis, Juan Carlos Garcia Prada, Catedratico
de Ingenieria Mecanica de la Universidad Carlos III de Madrid, he tenido
discusiones muy valiosas. Me ha brindado su apoyo y un entorno de trabajo
optimo para el desarrollo de esta tesis. Ademas, he tenido la suerte de perte-
necer al grupo MAQLAB que cuenta con una infraestructura excelente para
el desarrollo de mi trabajo y un equipo humano muy profesional, quienes me
han ayudado en el progreso de la tesis.

No puedo olvidarme de mi gran amigo y companero, el profesor Jesus
Manuel Garcia Alonso, que ha sido un pilar fundamental en el desarrollo de
planos, esquemas y dibujos. Muchas gracias Manu.

Por ultimo, agradecer el apoyo de toda mi familia, especialmente a mi
esposa Marfa Victoria y a mi suegra Maria del Pilar, quienes pacientemente
han soportado todo el tiempo que he dedicado a esta tarea.

IX






Resumen

El dispositivo de amarre de propésito general mas versatil es el porta-
pinzas, muy frecuentemente utilizado en fresado, torneado, taladrado e ins-
peccién. Los porta-pinzas deben alcanzar elevadas velocidades de rotacion,
manteniendo, simultdneamente, una alta precisiéon rotacional.

El porta-pinzas, basicamente, es un mecanismo basado en el efecto cuna,
donde la mayoria de ellos emplean anillos, con ranuras finas, hechos de acero
templado y rectificado con altos grados de precision, denominados pinzas.

Esta Tesis Doctoral aborda el funcionamiento de los porta-pinzas, pri-
mero se presentan varios modelos analiticos, basados en la teoria del sélido
rigido, la elasticidad y la mecénica del contacto, para determinar la fuerza
de amarre suministrada por un plato porta-pinzas automético en su esta-
do inicial estatico, durante el proceso de transmisiéon y absorcién de fuerza.
Segundo, se presentan los modelos analiticos para determinar la fuerza de
amarre dinamica, durante el proceso de rotaciéon. Tercero, se presentan los
modelos y andlisis realizados por el método de los elementos finitos que fue-
ron llevados a cabo para realizar una primera verificacién de los modelos
analiticos propuestos. En cuarto lugar, se describe el banco de ensayos cons-
truido para validar experimentalmente los modelos analiticos y numéricos
de elementos finitos propuestos. Quinto, se propone un prototipo de dispo-
sitivo porta-pinzas automatico que fue disenado aplicando la metodologia y
los modelos analiticos propuestos, incorporando innovaciones en deteccién
de presencia de pieza, control de posicionado de pieza, control de fuerza de
accionamiento y en su sistema de transmision.

Los resultados del presente estudio proporcionan soporte técnico y teo-
rico, de comprobada fiabilidad, para la optimizacién del disefio y aplicacion
de platos porta-pinzas autométicos en procesos de mecanizado de alto ren-
dimiento.
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Abstract

The most versatile general purpose clamping device is collet chuck, which
are quite often used in turning, milling, grinding and inspection. Collet
chucks must achieve high rotational speeds while maintaining good rota-
tional accuracy.

Collet chucks are wedged-actuated mechanisms which use solid thin slot-
ted clamping sleeves made of hardened steel and ground to a high degree of
accuracy, called collets.

This Ph. D. Thesis, first presents the analytical models, based on solid
rigid theory, elasticity and contact mechanics, to determinate the clamping
force provide by an automatic collet-chuck holder in its initial static state. Se-
cond, it presents the analytical model for determining the dynamic clamping
force of collet-chuck holders during high-speed turning. Third, it describes
the finite element method analyses that were conducted to check the propo-
sed analytical models. Fourth, it describes an automatic (wedge-actuated)
bench device, which was designed and built for verifying the proposed analy-
tical and numerical models. Fifth, it develops an automatic collet-chuck hol-
der prototype which was designed taking into account the proposed metho-
dology and analytical models within novel systems in control of workpiece
presence, control of workpiece position, control of clamping force and in its
structure transmission.

This study results provide reliable theoretical and technical supports for

the optimization of the design and application of collet-chuck holder in high
performance machining processes.
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Capitulo 1

Introduccion

1.1. Ambito de la Tesis

Las maquinas herramientas modernas se caracterizan por su elevada rigi-
dez, alta potencia y elevadas velocidades lineales y de rotacion, estas extra-
ordinarias prestaciones son necesarias para obtener el méximo partido de las
propiedades de las nuevas herramientas de corte, como son, las herramien-
tas de metal duro recubierto, CERMETS, ceramicas, diamante y nitruro
de boro cubico policristalino. También, se han desarrollado novedosos sis-
temas porta-herramientas para evitar excesivas deformaciones estaticas que
reducen la precision y minimizar las vibraciones forzadas y auto-inducidas
que limitan las velocidades de corte y la calidad del acabado superficial del
producto mecanizado. Estas nuevas tecnologias tendentes al aumento de la
velocidad de giro exigen altisimas prestaciones en los sistemas de sujecion,
elementos que sirven de unién entre maquinas con porta-herramientas y méa-
quinas con piezas.

Tradicionalmente, el mecanizado de alta velocidad se ha venido aplicando
a procesos de fresado y rectificado, sin embargo, no se ha aplicado tan am-
pliamente a procesos de torneado, debido, por una parte, a la corta duracion
del contacto entre la herramienta y la pieza de trabajo y por otra, no menos
importante, a la no existencia de un sistema de amarre seguro a altas veloci-
dades de rotacion. El problema general de los sistemas de amarre de piezas
empleados en torneado, radica en la elevada energia cinética cuando su gran
masa es sometida a altas velocidades de rotacién, y, en particular, cuando
se amarran piezas de trabajo mediante platos de garras, las elevadas fuerzas
que acttian sobre las garras durante el mecanizado son un gran inconveniente.

El sistema de sujeciéon de piezas es un subsistema del sistema de tra-
bajo que, junto con el sistema de herramientas, el sistema cinematico, el
sistema energético y el sistema de informacién, constituyen una maquina-
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herramienta. En la préctica, los sistemas de sujeciéon también se denominan
elementos o medios de amarre. La ﬁgura muestra un porta-pinzas (man-
dril expansible) automatico en servicio.

Figura 1.1: Porta-pinzas (mandril expansible) en servicio, cortesia de ROHM

Un sistema de sujecion de piezas ha de cumplir tres funciones basicas:

= Posicionar exactamente la pieza de trabajo sobre el eje de mecanizado
prescrito y centrar tanto axial como radialmente.

= Soportar las fuerzas y momentos originados durante el proceso de tra-
bajo.

= Arrastrar la pieza en el sentido adecuado, en contra de las fuerzas de
corte.

Para cumplir estas funciones y garantizar la seguridad, la precisiéon y la
rentabilidad, los sistemas de amarre deben cumplir los siguientes requisitos:

» Posicionar y orientar exactamente (con alta concentricidad y precision
axial) la pieza de trabajo cada vez.

= Mantener las fuerzas de amarre, en todo el rango de velocidad, lo méas
constantes posible.

= Proporcionar una alta fiabilidad en la fuerza suministrada y en la trans-
misiéon del par de giro.

= Tener un excelente comportamiento dindmico, para lo cual es necesario:
poca masa, baja inercia de rotacién, desequilibrio controlado y diseno
compacto.
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= Adaptarse, en la medida de lo posible, a las diferentes piezas y diame-
tros de amarre, con posibilidad de amarre exterior e interior.

= No suponer un riesgo potencial para la seguridad de las maquinas y de
los operadores.

= Poseer alta eficiencia.
= Ser répidos en el amarre y desamarre de las piezas de trabajo.

= No suponer un elevado coste econémico.

La importancia de los sistemas de amarre para torneado por alta veloci-
dad aumenta a medida que se incrementa la capacidad de giro de los centros
de torneado y de las méaquinas hibridas, los principales fabricantes de equi-
pos de amarre han realizado enormes esfuerzos en el desarrollo de sistemas
que compensen las fuerzas centrifugas en las garras, en aras de aprovechar
la gran versatilidad de los platos de garras. No obstante, cuando se trata de
series de piezas, este criterio de versatilidad pierde su importancia y, en otras
ocasiones, por la geometria, caracteristicas y elevada precisién que debe tener
el producto final, no es posible aplicar sistemas de amarre de piezas basados
en garras. Es, entonces, cuando se ha de recurrir a sistemas de amarre de
piezas basados en pinzas.

A la vista del nimero de publicaciones realizadas durante los tultimos
anos, se ha prestado amplio interés investigador por los sistemas de amarre
para procesos de fresado de alta velocidad, no ha ocurrido lo mismo con los
sistemas de sujecién para torneado de alta velocidad quizéis por ser un tema
no tan atractivo como los nuevos materiales de corte o las nuevas estructuras
cinematicas para méaquinas y robots.

La presente Tesis Doctoral se encamina a ampliar el conocimiento en el
comportamiento estatico y dinamico de los sistemas de sujeciéon basados en
pinzas empleados en el torneado de alta velocidad, tanto en su forma de su-
jecion por el exterior como por el interior, mediante el desarrollo de diversos
modelos analiticos. Los modelos analiticos tratan de dar una explicacién a
diversos fendmenos, en este caso, los fendémenos son la determinaciéon de las
caracteristicas de los procesos de amarre y desamarre de piezas de trabajo asi
como los desequilibrios y distorsiones debidos a las cargas dindmicas durante
el proceso de mecanizado en platos porta-pinzas. Para implementar los mo-
delos hay que asumir diversas hipo6tesis que acoten la complejidad del mismo.
Ademss, los modelos propuestos son generalmente semiempiricos, dado que
requieren de la experimentacién para hallar constantes o funciones determi-
nadas. Como consecuencia de la aplicacion de dichos modelos analiticos, se
han desarrollado novedosos sistemas, aplicables a los platos porta-pinzas a
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fin de mejorar su implementacién en los nuevos procesos de mecanizado de
alto rendimiento.

1.2. Objetivos

Esta Tesis Doctoral se enmarca en la linea de investigaciéon del Departa-
mento de Ingenierfa Mecanica de la Universidad Carlos III de Madrid deno-
minada "modelizaciéon de elementos mecanicos y defectologia en maquinas".
El objetivo principal de esta Tesis es la modelizacién de un plato porta-pinzas
automatico mediante técnicas basadas en la teoria del s6lido rigido, la elas-
ticidad y la mecanica del contacto, desarrollando una metodologia para el
diseno de platos porta-pinzas automéaticos para alta velocidad de corte en
procesos de torneado.

Se propondran varios modelos analiticos de sistemas de platos porta-pinzas
automaticos que contemplen su comportamiento estatico, cinematico y di-
namico.

= Primeramente, se disefiaran modelos para calcular las fuerzas de corte
previstas que han de ser soportadas y se determinara la rigidez que
presentan los equipos porta-pinzas frente a las fuerzas de amarre.

= Posteriormente, se propondran modelos analiticos para determinar las
rigideces y deformaciones en el plato porta-pinzas y en la pinza de
amarre, donde se calculard la pérdida en la fuerza de amarre inicial,
debida a la fuerza centrifuga asi como la influencia de las fuerzas de
corte dindmicas sobre ellos.

Se comprobaran los resultados de los modelos analiticos formulados con
los extraidos de ciertos modelos numéricos que se propondran. Para ello,
se generardn modelos tridimensionales de elementos finitos, implementados
en software ANSYS, donde se prestard especial atenciéon a los contactos.
En la realizaciéon de estos modelos numéricos, se seleccionaran varios platos
porta-pinzas bésicos de traccion para amarre interior de piezas (mandriles
expansibles) que equipan pinzas basadas en la norma DIN 6343.

Se efectuara la validacién empirica de los modelos analiticos y numéri-
cos propuestos con un dispositivo experimental disenado y fabricado para
este fin. El banco de ensayos prototipo experimental junto con los diferentes
sistemas de medida, serviran para contrastar los resultados obtenidos de los
modelos analiticos y numéricos propuestos, que persiguen la predicciéon del
comportamiento estatico y dindmico de los platos porta-pinzas automaticos.
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Un objetivo secundario serd validar una metodologia de ensayos no des-
tructivos aplicado a las pinzas de amarre basadas en la norma DIN 6343.

Como aportaciéon patentada, se propone un disefio original de plato porta-
pinzas automético, basado en la evoluciéon de los modelos previos.

Finalmente, se propone un diseno original de plato porta-pinzas automé-
tico para amarre interior de piezas, mandril expansible, en cuyo diseno se han
aplicado los modelos analiticos propuestos y se implementardn innovaciones
como: control de presencia, correcto posicionado de la pieza de trabajo y
sistema de accionamiento.

Ademas, se fabricara un prototipo del diseno final de mandril expansible
especial propuesto en esta Tesis Doctoral, donde se implementarédn todos los
sistemas originales que se han apuntado.

También es objetivo de esta Tesis Doctoral que los resultados del presen-
te estudio proporcionen soporte técnico y tedrico, de elevada fiabilidad, para
la optimizacién del diseno y aplicacién de platos porta-pinzas autométicos
en procesos de mecanizado de alto rendimiento, presentandose un prototipo
patentado que ha sido disefiado aplicando la citada metodologia.

1.3. Fases del desarrollo de la Tesis

La estrategia seguida para el desarrollo progresivo de esta Tesis Doctoral
se resume en los siguientes puntos:

1. Acopio de documentacion técnica, de caracter industrial y de investi-
gacion, relacionada con los siguientes temas:

» Modelado de sistemas mecanicos.

= Sistemas y elementos de sujecién empleados en el mecanizado por
arranque de viruta: sus caracteristicas, funcionamiento, defecto-
logia y modelos més significativos.

= Los transductores de fuerza, par y deformacién, amplificadores y
demdés equipos electrénicos necesarios para la realizacién de las
mediciones experimentales.

» Las principales técnicas de tratamiento y anéalisis de las medicio-
nes.

= La simulacién de las fuerzas y deformaciones generadas y sopor-
tadas por los sistemas de sujecion.
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2. Clasificacion y estudio de la informacién anterior.

3. Establecer el modelo estatico, durante el proceso de absorcién de ener-
gia, aplicable a platos porta-pinzas automaéticos, teniendo en cuenta
las rigideces y deformaciones que aparecen en el sistema.

4. Establecer el modelo dindmico, teniendo en cuenta las rigideces y defor-
maciones, debidas a las fuerzas dindmicas del proceso, que se originan
en este tipo de elementos de amarre.

5. Establecer e implementar los modelos numéricos estaticos y dindmicos
para contrastar los modelos analiticos estaticos y dinamicos estableci-
dos.

6. Diseno y fabricacién del banco de ensayos.
7. Diseno de los ensayos que se realizaron en el citado banco de ensayos.

8. Realizacion de los ensayos experimentales en el banco de pruebas y
registro de los datos (monitorizacion).

9. Anélisis de resultados y validacion de los modelos analiticos y numéri-
cos establecidos.

10. Diseno propuesto de un plato porta-pinzas automético, mandril expan-
sible, aplicando los modelos analiticos establecidos.

11. Establecer las conclusiones y futuras lineas de investigacion.
12. Redaccion de publicaciones, comunicaciones y patentes.

13. Redaccion de la memoria.

1.4. Estado de la Técnica

Las altas velocidades de corte y avance, asi como las elevadas exigen-
cias del trabajo, hacen que los nuevos procesos de mecanizado, como el
mecanizado en seco, el mecanizado en duro y el mecanizado de alta velo-
cidad, requieran alta rigidez, elevada potencia, y altas velocidades de giro
y desplazamiento de las modernas méaquinas-herramientas. Estas elevadas
prestaciones, han permitido obtener el méximo rendimiento de los nuevos
materiales de corte, tales como los carburos recubiertos, los CERMETS, los
materiales ceramicos, los PC'D y los CBN. También se han realizado enor-
mes avances en las estructuras de los porta-herramientas, a fin de evitar
las flexiones estaticas que limitan la precisién asi como las vibraciones for-
zadas y auto-inducidas que limitan los regimenes de corte y la calidad del
acabado superficial. Mientras que se han conseguido relevantes avances en
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los materiales de corte, en los disenos de maquinas y porta-herramientas, en
miltiples ocasiones el elemento més débil de un sistema de mecanizado son
los sistemas de sujecion, figura [[.2] Los fallos en los sistemas de sujecion,
no sélo son perniciosos para la calidad del producto mecanizado, sino una
fuente de peligro tanto para las maquinas como para las personas.

Punto giratorio

Porta-herramientas / .
Plato qutomdtico de garras

&=

Actuador mdquina r

Pieza de trabajo

Luneta

Plato porta-pinzas

Figura 1.2: Sistemas de amarre en centros de torneado

Hasta finales de los afios 80 y principios de los 90 del siglo pasado, la
divulgaciéon en publicaciones de investigacion técnica sobre sistemas de suje-
cion, fue poco significativa. Es evidente que, desde principios del siglo XX,
se fabricaron sistemas de sujecién, y que éstos eran progresivamente mejo-
rados, realizandose la investigacion y desarrollo por los propios fabricantes,
que protegian su "know — how”. No obstante, merecen ser citados algunos
trabajos desarrollados durante la segunda mitad del citado siglo por autores
como Kracher en 1958, [I], Pahlitzsch en 1959, [2], Solaja en 1968, [3], Wund
en 1980, [4], Tsutsumi en 1981, [5], y Kutnet en 1985, [6], que publicaron
estudios sobre sistemas de sujecién basados fudamentalmente en modelos se-
gun la norma y empiricos. Destacar que la primera norma sobre elementos
de sujecion fue la recomendacion alemana VDI 3106, [7], del ano 1954.

1.4.0.1. Sistemas de amarre de herramientas de corte

El sistema de amarre de herramientas sirve de unién entre la herramien-
ta de corte y el porta-herramientas y éste a su vez se conecta al husillo o
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torreta de las maquinas, figura [I.3] Tradicionalmente, los sistemas de amarre
de herramienta més usados han sido los sistemas Weldon, los porta-pinzas y
los porta-herramientas para aplicaciones no criticas, tales como el taladrado.
Estos sistemas se han mostrado inadecuados para satisfacer los requerimien-
tos de los modernos procesos de mecanizado. Las razones fundamentales de
esta inadecuacion son la asimetria en el amarre y el elevado niimero de com-
ponentes independientes, estas razones condicionan su precision, rigidez y
capacidad de amarre.

Figura 1.3: Husillo con pinza para porta-herramientas

En el afio 1990, Fadyushin et al., [§], calcularon la deflexién angular pro-
vocada por el momento torsor generado por las fuerzas de corte en un sistema
Weldon. En 1998, Rotberg et al., [9], realizaron medidas de rigidez en va-
rios sistemas Weldon, empleando para ello barras de carburo de 12,7 mm
de didmetro y 90 mm de voladizo, concluyeron que la rigidez de un sistema
Weldon de dos pernos de amarre es aproximadamente un 15 % inferior que
la rigidez de un sistema de amarre con ajuste fijo, mientras que un Weldon
con un unico perno presenta una rigidez aproximadamente un 60 % menor.
En 1999, Elderfield y Hall, [I0], propusieron un diseno Weldon modificado
para didmetros de herramienta de entre 6 a 12 mm basado en efecto cuna,
con lo cual consiguieron una mayor fuerza de amarre que con los sistemas
Weldon tradicionales y por consiguiente una distribucién de presiones més
uniforme. Fitz-Rite [II], en el ano 2000, present6 un sistema Weldon, de-
nominado ”stub — lenght”, para fresas de acabado, en el cual el mango de
la herramienta entra dentro de la parte conica del porta-herramientas y es
sujetado por dos tornillos, reduciéndose asi el voladizo de la herramienta y
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aumentandose la rigidez del amarre.

Uno de los sistemas de amarre de herramientas més versitiles que se
conoce es el porta-pinzas. Los porta-pinzas usan casquillos de amarre deno-
minados pinzas, que cuentan con finas ranuras y se fabrican en acero para
muelles con un alto grado de precision tanto en la superficie interior, cilin-
drica, como la exterior, conica. Las fuerzas de corte y centrifuga que actian
sobre las pinzas durante el mecanizado, distorsionan las superficies de con-
tacto, provocando desplazamientos radiales en la pinza y angulares en la
herramienta amarrada. Estos desplazamientos angulares dependen funda-
mentalmente del momento torsor y de la rigidez angular de la pinza.

Fadyushin et al., [8], en 1990 y posteriormente, en 1998, Rotberg et al.,
[9], determinaron que la rigidez estatica de un porta-pinzas es bastante ele-
vada, s6lo un 5% menor que la de un amarre por ajuste o monolitico, no
obstante, cualquier pequenio cambio en el diseno y fabricacién puede tradu-
cirse en cambios significativos en la rigidez. Cuando con un porta-pinzas es
necesario conseguir una elevada fuerza de sujecion, la tuerca de operacion
provocard un desalineamiento que afectard negativamente a la concentrici-
dad y distribucién de las fuerzas de amarre. Este efecto, queda solucionado
mediante los sistemas porta-pinzas actuados de forma neumética o hidrauli-
ca.

En 1989, Tsutsumi, [12], demostré que las pinzas formadas por finas
ranuras presentan una baja repetibilidad en la distribucién de las fuerzas
de amarre. Sin embargo las pinzas formadas por agujeros o cajeados lon-
gitudinales, normalizadas por la Asociaciéon Japonesa de Constructores de
Méquinas-Herramienta, presentan una mejor repetibilidad en las distribu-
cion de fuerzas de amarre y son capaces de generar fuerzas de 3 a 4 veces
superiores.

Los métodos de mediciéon de presiones de contacto basados en pelicu-
la no son completamente adecuados para el caso de los porta-pinzas, dado
que varian significativamente los resultados, segin los estudios realizados por
Schulz et al. en 1994, [13]. No obstante, Tsutsumi en 1989, [12], desarrollé un
dispositivo, basado en extensometria, para medir las presiones de contacto
entre la pinza y el objeto amarrado. Una técnica similar también fue emplea-
da por Akhramovich et al., [14], en el ano 1995, para medir la distribucion
de presiones en platos de torno.

Se ha establecido que la distribuciéon de las fuerzas de amarre, a lo largo
de la pieza amarrada, es mas uniforme a medida que aumenta la presién de
amarre y esto, a su vez, se traduce en que la reduccién en la fuerza de amarre
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debida a las fuerzas centrifugas no es significativa hasta elevadas velocidades
de giro del elemento porta-pinzas. Asi Schulz et al. en 1994, [13], desarro-
llaron un método experimental para determinar el par transmitido por una
pinza bajo diferentes condiciones, primero observaron que el coeficiente de
friccién entre una pinza y una herramienta cuya superficie estd desengrasada
es alrededor de 0,25 con una incertidumbre del 20 %. También observaron
que la aplicacién dindmica del par no influye significativamente en el par de
amarre y que la fuerza centrifuga, a una velocidad de giro de 30000 .-,
reduce dicho par de amarre mas alla de un 10 %.

no

En 1998, Smith et al., [15], estudiaron las caracteristicas dinamicas y
la consistencia de los elementos porta-pinzas, la consistencia de un amarre
mediante pinzas depende de la uniformidad en la distribucién de fuerzas
en el elemento. Estos autores demostraron que la rigidez de la herramienta
amarrada se incrementa y, por tanto, su posibilidad de vibracién disminu-
ye exponencialmente con el aumento la fuerza de amarre. También qued6
demostrado que el empleo de bajas fuerzas de amarre conducen a una baja
repetibilidad en los valores obtenidos de rigidez y amortiguacion.

Cuando se emplean contactos rigidos para transmitir fuerzas de amarre,
incluso las mas pequenas variaciones en cualquiera de los contactos pueden
conducir a generar grandes fluctuaciones en la distribucion de fuerzas. Estas
variaciones en la distribucién de fuerzas son muy pronunciadas en porta-
pinzas sometidos a la accién de la componente radial de la fuerza de corte
aplicada de forma ciclica. Esta situacién se evita introduciendo elementos
flexibles, por ejemplo muelles, en el sistema. Kuznetsov et al. en 1985, [6],
amarraron con pinzas y muelles objetos de entre 100-120 mm de didmetro,
obteniendo una precisiéon de posicionado de 4 pym, sin embargo, cuando rigi-
dizaron, eliminando los muelles, esta variacién en posicion fue de 80 um. Las
condiciones de contacto entre el mango de la herramienta y las garras de la
pinza dependen en gran medida de la variacién del didmetro amarrado. Las
pinzas con base de goma presentan una menor sensibilidad a las variaciones
en didmetro y consiguen un mejor amarre, debido a que se requiere menor
fuerza para deformar la pinza, aprovechdndose més fuerza para amarrar y
obteniéndose mejores condiciones de contacto. Por lo anteriormente expues-
to, un aumento en las fuerzas de amarre, mejorard la consistencia del amarre
y disminuira la sensibilidad a las fuerzas de corte y centrifuga del elemento
porta-pinzas.

Dado que un porta-pinzas es, basicamente, un mecanismo de cuna, la
fuerza de amarre depende de la eficiencia de las cunias y del rozamiento entre
las superficies conicas en contacto. Generalmente, se consigue un aumento
en la eficiencia de las cunas aumentando la fuerza de entrada o reduciendo



1.4. Estado de la Técnica 11

el rozamiento entre las superficies. Lewis, en el ano 1994, [16], comprobé que
anadiendo aceite ligero en la cavidad de un porta-pinzas se obtenfan valores
de entre un 40 % a un 45 % mayores en el par de amarre. Sin embargo, es-
ta solucion resulta muy dificil de implementar en la préctica, puesto que la
inclusién del aceite entre la pinza y la herramienta provocara la pérdida de
la mejora obtenida. El aumento de la fuerza de entrada, posibilita la reduc-
cién en el angulo del cono, obteniéndose asi una mayor ventaja mecénica.
No obstante, un incremento significativo en la fuerza de entrada se traduce
en dispositivos de sujeciéon méas pesados. También es posible reducir el coe-
ficiente de rozamiento entre las superficies céonicas en contacto empleando
sistemas basados en rodadura, en lugar de sistemas basados en deslizamien-
to, existiendo en el mercado multitud de soluciones que aplican este principio.

Por otro lado, es posible conseguir un aumento significativo en la fuerza
de amarre, aumentando la friccién entre la superficie de amarre de la pin-
za y el mango de la herramienta. Se puede conseguir un aumento efectivo
de esta fricciéon usando superficies de amarre aserradas de alta dureza. Esto
incrementa las presiones de contacto, originando pequenas indentaciones en
el mango de la herramienta. En la década de los noventa, soluciones de este
tipo fueron propuestas por diferentes autores, [17, 18], [19] 20, 21].

Las micro rebabas que aparecen como consecuencia del proceso de fa-
bricacién de pinzas de sujecién son muy perjudiciales tanto para la correcta
transmision de la fuerza de amarre como para el producto final. Du Kim
et al., [22], proponen un procedimiento de desbarbado de pinzas mediante
chorro de abrasivo. Estos autores obtienen mejores resultados con el empleo
de polvo de Carburo de Silicio (SiC) que cuando emplean polvo de Alamina
(Al303), y demuestran experimentalmente que el proceso no afecta a las ca-
racteristicas de las pinzas, sino que ademds mejora su acabado superficial.

Los mecanismos de los porta-herramientas, anteriormente descritos, se
caracterizan por tener varias piezas en contacto con el mango de la herra-
mienta amarrada. Esto es una importante fuente de errores de posicionado
debido a la acumulacion de tolerancias. Este efecto es especialmente negativo
en el mecanizado por alta velocidad y especialmente en el micromecaniza-
do. Este inconveniente ha llevado al desarrollo de sistemas de sujeciéon de
herramientas donde el mango de la herramienta es directamente acoplado
al porta-herramientas. Esta solucién elimina pares de contacto y, por tanto,
disminuye el nimero de fuentes de error. Los dos sistemas més usados son el
amarre térmico y el amarre mediante métodos hidraulicos de elevada fuerza.
No obstante, y debido por un lado a la complejidad del desarrollo del equi-
pamiento especifico que requeririan los amarres térmicos para estos tamanos
y por otro al elevado tamano de los equipos hidréulicos, ha sido necesario,
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desarrollar novedosos sistemas de amarre basados en aleaciones especiales,
para el caso del micromecanizado.

Cook, en 1994, [23], patenté un método consistente en un taladro coaxial
practicado en el porta-herramientas, cuyo didmetro es de entre 12-75 pym
més pequeno, que el mango de la herramienta que va a ser introducido.
Para lo cual, el porta-herramientas ha de ser calentado hasta que el taladro
coaxial practicado se dilate lo suficiente para que la herramienta sea introdu-
cida. Después se enfria, quedando la herramienta unida estructuralmente al
porta-herramientas. Para sacar la herramienta es necesario aplicar el proce-
so inverso. Para realizar estas operaciones, existen en el mercado numerosos
sistemas de calentamiento. Este método presenta excelentes caracteristicas
segun los estudios realizados por Tlusty en 1994, [24], y por Rotberg et al.
en 1998, [9]. Las ventajas que los sistemas de amarre térmico presentan son,
alta precision, alta fuerza de amarre, alta rigidez y baja sensibilidad a la
fuerza centrifuga. La principal desventaja que presentan es su baja amorti-
guacion. En 2007, Schmitz et al., [25], presentaron un modelo de elementos
finitos para evaluar la rigidez y amortiguacién en este tipo de elementos de
amarre de herramientas, seguidamente introducieron los datos obtenidos en
un anélisis de la subestructura de recepcion de acople (Receptance Coupling
Substructure Analysis RCSA), que les permitié determinar la respuesta a
frecuencia de la herramienta, y por tanto, calcular su voladizo 6ptimo y final-
mente comprobaron los resultados obtenidos experimentalmente. En el afo
2006, Jifu, [26], estudio la influencia de la rigidez equivalente del conjunto
formado por, el porta-herramientas de amarre térmico y la propia herra-
mienta de corte, en la estabilidad del mecanizado. Recientemente, Zhou et
al., [27], han publicado un modelo de elementos finitos combinado con téc-
nicas experimentales de anélisis modal, para determinar la rigidez radial de
un amarre de herramienta por el citado sistema de contraccién térmica.

Con los elementos hidraulicos de sujeciéon de herramienta, se consiguen
fuerzas de amarre similares a las obtenidas con los sistemas por contraccién
térmica, evitando, por un lado, los problemas que el calentamiento a altas
temperaturas puede originar en el porta-herramientas y, por otro lado, aho-
rrando tiempo en las operaciones de amarre y desamarre de la herramienta.
Béasicamente, su funcionamiento consiste en contraer o expandir una mem-
brana o pinza por la accién de la presion hidraulica. Proporcionan buenas
caracteristicas en cuando a la concentricidad y precision de posicionado de
la herramienta amarrada. Sin embargo, presentan una rigidez inferior a la de
los amarres térmicos y por pinzas, segin comprobaron experimentalmente,
en el ano 1998, Rotberg et al. [9]. Debido a esta baja rigidez, estos elemen-
tos de amarre de herramienta, no son apropiados para trabajos de desbaste,
pero, en cambio, son muy recomendables para operaciones de semi-acabado
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y acabado. También hay que tener presente que la membrana o pinza de
amarre, comienza a ser efectiva a una distancia de entre 10 a 15 mm del
extremo del porta-herramientas, aumentando, por consiguiente, la longitud
de voladizo de la herramienta amarrada. Otro inconveniente es su elevado
precio dado que son dispositivos de sujecién muy complejos que ademés han
de ser fabricados con muy alta precisién. Diferentes fabricantes han desarro-
llado sistemas hidraulicos de sujeciéon de herramienta, denominados ”¢ribos”,
en los cuales, el sistema de presion, esta fuera del propio porta-herramientas,
dando excelentes resultados en lo referente a concentricidad y posicionado
con muy bajo desequilibrio, siendo su principal inconveniente, lo voluminoso
de su sistema externo de presion. En el ano 1990, Miillemberg, [28], pro-
puso un porta-herramientas hidraulico con sistema de cufia, obteniendo asi
una gran amplificacién en la fuerza de amarre. Con el sistema de amarre
hidraulico, inventado por Massa en 1991, [29], se consiguen caracteristicas
similares a las del amarre térmico, empleando una aleacién que rodea la
membrana de amarre y que funde a bajas temperaturas, en torno a los 60°C,
lo cual permite desamarrar y amarrar la herramienta de corte por variaciéon
de presion. Recientemente, Wang et al.,[30, BI], han realizado modelos de
elementos finitos para este tipo de elementos de amarre de herramientas de
corte, estudiando su rigidez radial, la influencia de la tolerancia de la herra-
mienta y su comportamiento dindmico.

En el caso del micro-mecanizado, Kramer et al., en 1994 [32], y Rivin, en
2000 [33], expusieron el diseno de un amarre de herramienta de corte, direc-
to a husillo de maquina, que emplea aleaciones con efecto memoria (Shape
Memory Alloy ”SM A”). Posteriormente, Shin et al., en el ano 2009, [34], y
Malukhin et al., en 2011, [35], han desarrollado sendos prototipos para micro-
mecanizado, empleando pinzas de este tipo de aleaciones y comprobando a
priori, mediante modelos analiticos y de elementos finitos, su viabilidad.

1.4.0.2. Sistemas de amarre de piezas

Los dispositivos de amarre de piezas, mas cominmente usados en opera-
ciones de fresado, son las mordazas, y en el caso de operaciones de torneado,
son los platos de garras. Aunque, no siempre estos dispositivos se adaptan
a las necesidades y exigencias del mecanizado, existen otros dispositivos de
amarre alternativos, como los platos porta-pinzas, grapas de amarre, arras-
tradores, etc. En otras ocasiones, se hace imprescindible, acudir a costosos
disenos basados en el ”know — how” de un ingeniero para dar una solucién
a un determinado problema de amarre.

El requisito fundamental de los elementos de amarre de piezas se rela-
ciona con conceptos cineméticos, de precision en el posicionado de la pieza
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de trabajo y con las fuerzas de amarre, estos conceptos han sido amplia-
mente estudiados durante los dltimos veinte anos. Durante los anos 80 y 90,
Asada et al. [36], Chou et al.[37], Lee et al.|38], DeMeter [39], King et al.
[40], Fuh et al. [41] y Jeng et al., [42], propusieron modelos basados en la
teoria del s6lido rigido que pueden emplearse para analizar los problemas de
posicionado, restricciones, estabilidad del amarre, disposiciéon y célculo de
fuerzas de amarre en dispositivos de amarre de piezas con amplias areas de
contacto, como son las mordazas. Estos modelos, se mostraron insuficientes
para resolver las fuerzas y momentos entre los diferentes contactos, dado
que, resultaban en problemas estaticamente indeterminados. Esta limitacién
puede evitarse teniendo en cuenta la deformacién elastica entre la pieza y
el elemento de amarre, segin propusieron Hockenberger et al. en 1996 y Li
et al. en 1998, [43] 44]. Sin embargo, estos autores no tuvieron en cuenta la
rigidez del contacto y no aplicaron sus modelos a dispositivos de amarre con
amplias areas de contacto. En 2000 y 2001, Li et al. [45] [46], propusieron
modelos, basados en contactos elasticos y en el principio de minima energia,
para calcular y optimizar la fuerza de amarre en mordazas. En el ano 2003,
Wang et al., [31], propusieron un modelo para calcular las fuerzas de amarre
en los puntos de contacto teniendo en cuenta fuerzas de rozamiento en dichos
puntos. Recientemente, Lu et al., [47], proponen un modelo para este tipo
de elementos de amarre, basado en algoritmos genéticos a fin de optimizar la
fuerza de amarre y el posicionado de la pieza de trabajo, obteniendo ademés
una alta eficiencia computacional.

Los sistemas de sujecion, usados en fresado, pueden ser modelizados me-
diante el método de los elementos finitos. No obstante, suelen resultar mo-
delos muy complejos que tienen un elevado coste computacional y también
son muy sensibles a las condiciones de contorno. Durante las dos ultimas
décadas, autores como Lee et al., Menassa et al., Melkote et al, Trappey et
al., Cai et al., Chandra et al., Liao et al., DeMeter et al, Asante, Sanchez
et al. y Lu et al., [47, 48 49| 50, 51I, 52 B3], 54, B3], 56 57] han realizado
modelos de elementos finitos de sistemas de amarre para fresado. En otras
ocasiones, autores como Li et al., [46], descartan el empleo de modelos de
elementos finitos, debido a su elevado coste computacional.

Actualmente, Abellan-Nebot et al., [58], proponen sistemas de amarre
para fresado altamente sensorizados a fin de que estos equipos se adectien
a los nuevos procesos de mecanizado adaptativo, ampliamente descritos por
Correa, [59], en su Tesis Doctoral.

Los sistemas de sujeciéon de pieza para procesos de torneado, han de ser
eficaces, no so6lo en fijar la posicion de la pieza de trabajo y en la transmision
de la fuerzas de amarre, sino también deben de ser de alta eficacia en la
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transformaciéon de la direcciéon de la fuerza de amarre, pudiendo ser en las
direcciones radial, axial-radial y axial, segiin las necesidades.

Los platos de garras se pueden clasificar atendiendo a su forma de accio-
namiento en manuales o autométicos. En un plato manual la fuerza muscular
del operador transmitida por una llave enclava y desenclava el elemento de
amarre. Para platos automaéticos, la fuerza de accionamiento se aplica me-
diante cilindros hidraulicos, neumaticos o accionamientos eléctricos.

Durante el siglo pasado, Pahlitzsch et al., Solaja et al. y Thornly et al.,
[2 3 60], realizaron modelos analiticos y experimentales para determinar las
fuerzas de amarre y sus pérdidas como consecuencia de las fricciones y fuerza
centrifuga en platos manuales de espiral de Arquimedes.

El problema basico de la sujeciéon de piezas de trabajo, mediante platos
automaticos, es la elevada fuerza centrifuga que actda sobre las garras du-
rante el proceso de torneado. La fuerza centrifuga aumenta con el cuadrado
de la velocidad de rotacién, provocando, por consiguiente, una pérdida en la
fuerza efectiva de amarre. Los modelos para el calculo de fuerza de amarre,
propuestos durante los anos 80 y 90 por autores como Thorméhlen, Steinber-
ger, Nyamekye et al., Rahman et al. y la recomendacién alemana VDI 3106,
[61, 62] [63] ©64) [7], consideran al plato y a la pieza de trabajo como solidos
rigidos, y, por tanto, se asume que la pérdida total en la fuerza de amarre
es igual a la fuerza centrifuga que actua sobre las garras durante el proceso
de trabajo. Ema et al., en 1994, [65], tuvieron en cuenta las deformaciones
elasticas producidas en las garras del plato y en la pieza de trabajo como
consecuencia de las fuerzas de amarre y centrifuga, concluyendo, por tanto,
en que no toda la fuerza centrifuga se transforma en pérdida de fuerza de
amarre. Este ultimo planteamiento fue aplicado por Feng et al. en 2008, [66],
para proponer un modelo de cilculo de fuerzas de amarre mas preciso para
los procesos de alta velocidad de torneado. Feng et al., también realizaron
modelos de elementos finitos y experimentales con platos automaticos que
implementaban sistemas de compensaciéon de fuerza centrifuga.

Si bien los platos de garras son los elementos de amarre méas comun-
mente empleados en las maquinas CNC, no siempre son la mejor opcion.
En el ano 2002, Minton et al., [67], proponen los platos porta-pinzas como
una alternativa a los platos de garras. Los platos porta-pinzas, al igual que
los platos de garras, amarran las piezas de trabajo mediante fuerza mecéa-
nica. Existen en el mercado versiones para sujeciéon exterior y para sujecion
interior, éstos tultimos denominados mandriles expansibles y disponiéndose
también de versiones de accionamiento manual y automaético. La principal
desventaja que presentan los platos porta-pinzas con respecto a los platos de
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garras es su baja versatilidad en cuanto a los didmetros que pueden amarrar,
pero presentan importantes ventajas frente a los platos de garras como son:
una mayor ligereza, permitiendo mayores velocidades de giro, amarre en la
totalidad del didmetro de la pieza de trabajo, consiguiendo una mayor pre-
cisién en el posicionado de la pieza, con bajos desequilibrios en la sujecién
y, ademaés son mucho més rapidos en las operaciones de amarre y desamarre
pues necesitan cortos recorridos de los actuadores.

Recientemente, Soriano et al., [68], han propuesto novedosos sistemas,
aplicables a sistemas de amarre de piezas, a fin de mejorar su implementa-
cion en los nuevos procesos de mecanizado de alto rendimiento y optimizar
su funcionamiento en la deteccion del correcto posicionado de la pieza de tra-
bajo y fuerzas de amarre. También, Soriano et al., [69] [70] [71], han publicado
modelos, basados en la mecénica del sélido rigido y la elasticidad, para calcu-
lar la fuerza minima de amarre necesaria en platos porta-pinzas automaticos.

Finalmente, se debe indicar la gran cantidad de normas establecidas, de
nivel nacional, europeo e internacional, tanto para la denominacién de los
términos o las caracteristicas operativas de los elementos de amarre, como
para el vocabulario y la evaluacion de sus propiedades mecénicas. Algunas
de ellas serdn referenciadas a lo largo del desarrollo de la presente Tesis
Doctoral. Las mas significativas de ellas son: EN 1550 [72], ISO 19719 [73],
Directiva Méquinas [74], ISO 3089 [75] y VDI 3106 [7].

1.5. Estructura del documento

La memoria se estructura en nueve capitulos, correspondiéndose en gran
medida con las tareas planteadas en los objetivos expuestos anteriormente,
bibliografia y anexos, tal como se detallan a continuacién:

= Capitulo 1-Introduccion.
En el capitulo 1 se presenta una breve introduccién al tema de la Tesis,
se describen los objetivos planteados, las fases del desarrollo, el Estado
de la Técnica y la estructura que tendra la memoria.

= Capitulo 2-Metodologia.
En este capitulo se describe la metodologia empleada en el desarrollo
de la Tesis los procedimientos, los materiales, méquinas, equipos y
software empleados.

= Capitulo 3-Andlisis de los mecanismos de amarre y desamarre.
En este capitulo, se propone un modelo analitico para explicar los
principios de amarre y desamarre en platos porta-pinzas destinados al
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amarre de piezas de trabajo, en su estado estatico, durante el proceso
de absorcién y transmision de fuerza por la pinza de amarre, antes de
iniciar el proceso de arranque de viruta, obteniéndose de esta forma la
fuerza de accionamiento minima inicial, la deformacién minima nece-
saria en los elementos de contacto de la pinza de amarre y la capacidad
de centrado a través de la rigidez del sistema.

= Capitulo 4-Influencia de las fuerzas dindmicas en proceso.
En este capitulo, una vez amarrada la pieza, se estudian los efectos que
sobre los mecanismos de amarre y desamarre de un elemento de amarre
basado en pinzas provocan las fuerzas dindmicas durante el proceso de
arranque de viruta.

= Capitulo 5-Modelos numéricos.
Se describen los modelos numéricos de pinzas, procesados utilizando el
Método de los Elementos Finitos e implementados en software ANSYS,
que serviran para comprobar los resultados obtenidos en los modelos
analiticos propuestos en los capitulos 3 y 4.

= Capitulo 6-Dispositivo experimental y ensayos.

Se propone y detalla un prototipo experimental de sistema de sujecién
por pinzas con sus componentes asi como el disefio de los experimentos
que serviran de validaciéon de los resultados obtenidos en los modelos
analiticos y numéricos propuestos, que persiguen la prediccién del com-
portamiento estatico y dinamico de los platos porta-pinzas automati-
cos. Presentando, ademas, una metodologia de ensayos no destructivos,
en su aplicaciéon a las pinzas de amarre.

= Capitulo 7-Resultados y evaluacion.
Se realiza la exposicién, comparacion y andlisis de los resultados, tanto
experimentales como obtenidos en la simulacién de los modelos anali-
ticos y numéricos.

= Capitulo 8-Diserio final.
Se propone el diseno original de un mandril expansible especial au-
tomatico para la realizacion de segundas operaciones de torneado en
piniones de cajas de cambios de automocioén, que ha de ser amarrada por
su interior, realizando su andlisis cinemético y dindmico mediante los
modelos analiticos establecidos y presentando los modelos numéricos
implementados en los programas ALGOR y CATIA, para determinar
las rigideces de los contactos. El disefio incluye un novedoso sistema
de deteccién de presencia y posicionado de pieza por aire comprimido
que ademas permite también controlar la fuerza de accionamiento y un
innovador sistema de transmision de fuerza que optimiza su estructura.
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= Capitulo 9-Conclusiones.
Se exponen las conclusiones finales de la Tesis, resaltando las aporta-
ciones de la misma. Finalmente, se proponen algunos posibles trabajos
futuros que contintien y complementen esta investigacion.

= Bibliografia.
Se hace una lista de los documentos mas relevantes que se han con-
sultado para la realizacién de esta Tesis Doctoral, tales como: libros,
revistas especializadas, actas de congresos, conferencias, comunicacio-
nes, notas técnicas, normas, patentes, etc.

= Anezxos.
En disco adjunto se incluyen los planos detallados y modelos geomé-
tricos del diseno final propuesto.



Capitulo 2

Metodologia

2.1. Introducciéon

Esta investigacion se desarrolla en cinco etapas principales, que culminan
en el desarrollo de innovaciones en elementos de amarre basados en pinzas,
para centros de torneado de alta velocidad de produccién en serie. Estas inno-
vaciones van dirigidas hacia la automatizaciéon y el mecanizado desatendido

para incrementar la productividad y fiabilidad, minimizando asi los costes.

Las etapas de la presente investigacion son:

» Fundamentos tedricos sobre elementos de amarre, particularizando pa-
ra el sistema de sujeciéon por pinza expansible.

= Propuesta de modelos analiticos de platos porta-pinzas expansibles.

= Comprobacién de los resultados de los modelos analiticos formulados
con los extraidos de los modelos numéricos propuestos.

= Validacién empirica de los modelos analiticos y numeéricos presentados
con un dispositivo experimental disefiado y fabricado para este fin.

= Propuesta de un diseno original de plato porta-pinzas automético, ba-
sado en la evolucién de los modelos expuestos.

19
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2.2. Fundamentos tedricos

En esta etapa se efectia una revision de los elementos tedricos necesa-
rios en esta investigacion. También se realiza la exploracion del estado de
la técnica en modelos para la prediccion de las fuerzas de amarre necesarias
para el mecanizado de piezas de trabajo, asi como de las técnicas usadas y
la experimentacién realizada.

2.3. Propuesta de modelos analiticos

Los modelos analiticos propuestos estan basados en la mecanica del soli-
do rigido, la elasticidad y la mecanica del contacto.
Inicialmente, se modelizan los mecanismos de amarre en su estado estatico
inicial, antes del inicio del proceso de arranque de viruta, para lo cual se cal-
culan las fuerzas de corte previstas que han de ser soportadas y, finalmente,
se determina la rigidez que presentan los equipos porta-pinzas frente a las
fuerzas de amarre. Detalladamente:

= Se propone un modelo analitico para explicar los principios de amarre
y desamarre en platos porta-pinzas automaticos destinados al amarre
de piezas de trabajo, en su estado estatico, durante el proceso de ab-
sorcion y transmision de fuerza por la pinza de amarre, antes de iniciar
el proceso de arranque de viruta.

= Se obtendr§ la fuerza de accionamiento minima inicial, la deformaciéon
minima necesaria en los elementos de contacto de la pinza de amarre
y la capacidad de centrado a través de la rigidez del sistema.

= Los efectos que la cargas tendrén sobre el elemento de amarre durante
el proceso de trabajo, caso dindmico, no se consideran en este modelo
pero en el siguiente, una vez amarrada la pieza, si se tienen en cuenta
los efectos que sobre el elemento de amarre provocan estas fuerzas di-
namicas.

= Se realizard un andlisis de tolerancias, para determinar las holguras
méxima y minima entre la pinza de amarre y la pieza de trabajo. Ello
es necesario para establecer el valor de las holguras entre la pieza de
trabajo y la pinza de amarre, para calcular la deformacién necesaria
de la pinza de amarre para alcanzar el contacto con la pieza de trabajo.
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= El proceso de amarre y desamarre se realizaria con el husillo de la méa-
quina parado, por tanto, sélo se consideran la fuerza de amarre y la
fuerza de accionamiento.

= Se supondra que cada uno de los elementos de contacto de la pinza de
amarre como una viga en voladizo, segun la elasticidad de materiales
clasica para pequenas deformaciones.

= La presion entre el cono y la pinza de amarre es considerada uniforme.

= Una vez alcanzada la posicion de contacto entre los elementos de con-
tacto de la pinza y la pieza de trabajo, el resto de la fuerza de ama-
rre aplicada provoca deformaciones en los elementos del plato porta-
pinzas, apareciendo desplazamiento radial y flexiéon lateral en los ele-
mentos de contacto de la pinza. La rigidez del elemento porta-pinzas se
representara mediante dos pardmetros especificos para los elementos de
accionamiento (cono y piston) y otros dos parametros especificos para
la pinza de amarre:

e La rigidez radial del sistema de accionamiento formado por el
pistén y el cono de accionamiento, medida en su posicién central.
e La rigidez a flexion del sistema de accionamiento.

e La rigidez radial de los elementos de contacto de la pinza de ama-
rre, medida en el punto medio de la superficie en contacto con la
pieza de trabajo.

e La rigidez a flexién de los elementos de contacto o garras de la
pinza de amarre.

= Las deformaciones radiales en la posicién de amarre constaran de cua-
tro componentes:
e El desplazamiento radial del sistema de accionamiento.

e Kl desplazamiento radial debido a la flexién del sistema de accio-
namiento.

e El desplazamiento radial relativo de los elementos de contacto o
garras de la pinza con respecto al sistema de accionamiento.

e El desplazamiento radial relativo debido a la flexion de las garras
de la pinza con respecto al sistema de accionamiento.
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= Kl pardmetro final a determinar con el modelo sera la rigidez radial to-
tal de un plato porta-pinzas, en la posiciéon de amarre estatica inicial,
originada por los efectos de la fuerza inicial de amarre.

Seguidamente, se propone un modelo dindmico, donde teniendo en cuen-
ta la rigidez de los equipos, se calculard la pérdida en la fuerza de amarre
inicial, debida a la fuerza centrifuga asi como la influencia de las fuerzas de
corte dindmicas sobre ellos. Conviene resenar de este modelo que:

= El modelo analitico ahora presentado, considerando la rigidez del plato
porta-pinzas, estudia los efectos provocados en la fuerza de amarre por
la fuerza centrifuga (sin tener en cuenta los efectos provocados por la
fuerza de corte).

= La fuerza inicial de amarre y por tanto la fuerza de accionamiento,
anteriormente calculadas, se verdn corregidas con este modelo. En el
modelo se estudiard la variacion en la fuerza de amarre, debida a la
fuerza centrifuga, sobre cada uno de los elementos de contacto de la
pinza y sobre el sistema de accionamiento:

e La variacion de rigideces y deformaciones en el plato porta-pinzas,
causadas por la fuerza de centrifuga sobre los elementos de con-
tacto o garras de la pinza.

e La variacién de rigideces y deformaciones en el plato porta-pinzas,
causadas por de la fuerza de centrifuga sobre el cono de acciona-
miento.

e La variacion de rigideces y deformaciones en el plato porta-pinzas,
causadas por los efectos de la fuerza de centrifuga sobre el piston
de accionamiento.

= Las rigideces de los diferentes componentes se consideran que se tra-
tan de pequenas deformaciones eldsticas y se calcularan analiticamente
mediante las ecuaciones de la elasticidad clasica.

= También se plantearan los diagramas de rigideces para la determina-
cion de la fuerza de amarre efectiva, considerando los efectos de la
fuerza centrifuga y teniendo en cuenta la influencia de las diferentes
rigideces consideradas para los casos de amarre por el exterior, platos
porta-pinzas, y para los casos de amarre por el interior, mandriles ex-
pansibles.
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Se finaliza proponiendo un modelo analitico que determina las deforma-
ciones debidas a las fuerzas de proceso o de corte en el plato porta-pinzas y
en la pinza de amarre. Es decir, se propone un modelo analitico de contacto,
donde se evaluaran los efectos criticos que sobre un plato porta-pinzas tie-
nen las fuerzas de corte, lo cual conducird a optimizar las fuerzas iniciales
de amarre y de accionamiento.

En este tipo de procesos, las fuerzas de corte, originan sobre el plato
plato-portapinzas un esfuerzo axial, un esfuerzo radial, un momento torsor
y un momento flector. Como consecuencia, las reacciones originan desplaza-
mientos e inclinaciones del sistema de amarre. En el modelo propuesto, se
consideraran:

= Las deformaciones por esfuerzos radiales.
= Las deformaciones por momentos flectores.

= Las deformaciones debidas a los momentos torsores se desprecian por-
que son muy pequenas respecto a las provocadas por la resultante radial
y de momentos flectores.

= Tampoco se consideran las reacciones en la direccién axial, por quedar
asumida por el tope del plato porta-pinzas.

Los estudios realizados en los modelos se referirdn siempre a la fuerza
maxima de accionamiento admisible por el sistema de amarre propuesto. En
la figura [2.1] se muestra la secuencia de calculo que se seguira para deter-
minar la fuerza de amarre dindmica efectiva del prototipo final propuesto,
teniendo en cuenta las correcciones debidas a las rigideces y deformaciones
de los componentes del mandril expansible especial, segtin los modelos ana-
liticos que se proponen en la presente Tesis Doctoral.

2.4. Modelos numéricos

Con el objetivo de comprobar los modelos analiticos propuestos, se gene-

ran modelos tridimensionales de elementos finitos, implementados en softwa-
re ANSYS, donde se ha prestado especial atencion a los contactos entre los
elementos transmisores de fuerza y a las condiciones de contorno, decisivas
en el proceso de modelizado.
En la realizacién de los modelos, se han seleccionado varios platos porta-
pinzas bésicos accionados por traccién, para el amarre por el interior de las
piezas de trabajo (mandriles expansibles) que equipan pinzas basadas en la
norma DIN 6343.
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Figura 2.1: Secuencia de céalculo seguida

Para realizar la simulacién, se opté por un modelo tridimensional completo
de la pieza de trabajo y la pinza de amarre, donde se consideraron diversos
tamanos de malla hasta obtener la convergencia requerida en los resultados.
Detalladamente, los modelos numeéricos que se plantearan, seran los siguien-
tes:

= Modelo para los mecanismos de amarre y desamarre. Se realizaran va-
rias simulaciones estaticas por pinza ensayada.

= Modelos para las deformaciones sin velocidad de giro. Se realizaran di-
ferentes simulaciones no lineales estaticas y dinamicas.
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= Modelos para las deformaciones con velocidad de giro:

e Considerando la Influencia de la fuerza centrifuga. Se realizaran
diferentes simulaciones no lineales dindmicas, con iguales condi-
ciones que en el caso del estudio estéatico pero ahora se animara a
diferentes velocidades de giro, aplicadas de forma incremental.

e Considerando la influencia de las fuerzas de proceso. Se llevaran
a cabo diversas simulaciones no lineales dindmicas, aplicando las
fuerzas de corte o de proceso calculadas en los modelos expuestos,
de forma incremental.

= Se simulari el funcionamiento, estatica y dindmicamente, de una gama,
de pinzas de amarre que posteriormente serdn ensayadas experimen-
talmente.

2.5. Trabajo experimental

Esta es una fase muy importante de la presente investigacion, ya que per-
sigue la validacién experimental de los modelos propuestos para el calculo
de las fuerzas de amarre en platos porta-pinzas. Para lo cual se fabricara un
prototipo automético experimental con las mas altas exigencias.

En este proceso, se realizara el prototipo experimental, con sus componentes,
y los diferentes sistemas de medida, asi como el diseno de los experimentos
que servirdn de validaciéon de los modelos analiticos y numéricos propuestos,
que persiguen la prediccién del comportamiento estitico y dindmico de los
platos porta-pinzas automaticos.

Un objetivo secundario seréd validar una metodologia de ensayos no destruc-
tivos aplicado a las pinzas de amarre basadas en la norma DIN 6343.

Con estos objetivos se realizaron los siguientes ensayos:

= Determinacion de la deformaciéon maxima, de la pinza de amarre hasta
alcanzar la posicién de contacto con la pieza de trabajo y posterior
obtencion de la rigidez de la pinza durante este proceso inicial.

= Determinaciéon del par de amarre o momento torsor méximo al apli-
carle la fuerza de accionamiento.

= Determinacion de la deformacion ante la fuerza de amarre, durante el
proceso de compactaciéon y posterior obtenciéon de la rigidez total del
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sistema de amarre.

Algunos de los medios técnicos més importantes que se usaran en el de-
sarrollo de la parte experimental de esta Tesis se relacionan a continuacion:

Equipamiento de fabricacion:

= Centro de mecanizado Deckel Maho DMC 635V con cuarto eje divisor
y medidor automatico de herramientas, CNC Heidenhain iTNC 530.

= Centro de torneado Gildemeister CTX 300 con herramientas motori-
zadas, CNC Siemens 840D.

= Rectificadoras radiales y tangenciales con visualizadores Heidenhain.
= FErosionadoras por hilo y penetracion Charmilles y Mitsubishi.

» Equipos de tratamientos superficiales y térmicos.

Equipamiento para medicién y adquisicion de senales:

= Maquina de medicién por coordenadas.

= Paneles electro-neumaéticos Festo.

= Medidor de par y angulo.

= Célula de carga Senel.

= Galgas extensométricas.

= Amplificador operacional.

= Material diverso de metrologia, polimetros, calibres, micrémetros, . ...

Paquetes de software de propoésito general y especifico, en sus ultimas
versiones:

= Autocad.
= Solid Edge.
» Catia

= Ansys.

= Algor.

= Matlab.
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= WinEdt.

Los resultados se analizardn desde varios puntos de vista: conocimiento
del experto, validaciéon estadistica y experimental.

2.6. Diseno final

Finalmente, se propone un diseno de plato porta-pinzas para amarre por
el interior de la pieza de trabajo, mandril expansible, en cuyo diseno se han
aplicado los modelos analiticos propuestos y se han implementado las inno-
vaciones de control de presencia, correcto posicionado de la pieza de trabajo
y sistema de accionamiento, desarrollados durante la presente Tesis Docto-
ral. Mas concretamente:

= Se propone el diseno original de un mandril expansible especial automa-
tico. El diseno incluye un novedoso sistema de deteccién de presencia
y posicionado de pieza por aire comprimido que ademés permite tam-
bién controlar la fuerza de accionamiento y un innovador sistema de
transmision de fuerza que también optimiza su estructura.

= Asi mismo, se realizaron los analisis cineméticos y dinamicos del pro-
totipo para determinar fuerza méxima de accionamiento, para lo cual
serd necesario realizar diferentes modelos de elementos finitos del man-
dril expansible propuesto, implementados en los paquetes comerciales
ALGOR y CATTA, que se emplearon para:

e Determinacion de la fuerza méxima de amarre y correcciones por
deformaciones Para calcular la rigidez del contacto entre las garras
de la pinza y la pieza de trabajo, se implement6 un modelo de
elementos finitos en software ALGOR.

e (Calcular la influencia de la fuerza centrifuga y correccion por de-
formaciones. La rigidez del contacto fue determinada mediante el
procesado de un modelo usando el mo6dulo de elementos finitos
del programa CATIA.

= Luego la fuerza dindmica efectiva de amarre del diseno propuesto se
calculara teniendo en cuenta los modelos analiticos presentados en esta
Tesis Doctoral, comparéndose los resultados con los obtenidos median-
te los modelos de elementos finitos del prototipo propuesto.
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Finalmente, se fabricara un prototipo del disefio final de mandril expansi-
ble especial propuesto en esta Tesis Doctoral, donde se implementaran todos
los sistemas originales que se han apuntado.



Capitulo 3

Analisis de los mecanismos de
amarre y desamarre

3.1. Introduccion

Uno de los dispositivos de amarre més importantes en las modernas
maquinas-herramientas son los elementos porta-pinzas, estos elementos son
ampliamente utilizados en procesos de torneado, fresado, rectificado y control
de calidad. Como se ha expuesto en el Estado de la Técnica, [I.4], diferentes
autores [5], [34], [35], han realizado modelos experimentales en elementos
porta-pinzas para el amarre de herramientas de corte, pero no se han pro-
puesto modelos analiticos, tampoco, se ha prestado atenciéon investigadora
alguna a los elementos porta-pinzas para el amarre de piezas de trabajo.

En este capitulo, se propone un modelo analitico para explicar los prin-
cipios de amarre y desamarre en platos porta-pinzas destinados a la sujeciéon
de piezas de trabajo, en su estado estatico, durante el proceso de absorcién
y transmision de fuerza por la pinza de sujecién, antes de iniciar el proceso
de arranque de viruta obteniéndose de esta forma la fuerza de accionamiento
minima inicial, la deformacién minima necesaria en los elementos de contac-
to de la pinza de sujecion y la capacidad de centrado a través de la rigidez
del sistema. Los efectos que la cargas producen sobre el elemento de sujeciéon
durante el proceso de trabajo, caso dindmico, no se consideran, a fin de sim-
plificar. En el siguiente capitulo, una vez amarrada la pieza, se tendrdn en
cuenta los efectos que sobre el elemento de sujeciéon provocan estas fuerzas
dindmicas.

Los platos porta-pinzas son empleados en la sujeciéon de piezas de tama-
no pequeno, mediado y grande, desde pequenas piezas de decoletaje hasta
ejes de ferrocarril. Existen un amplio nimero de centros de torneado que
equipan platos porta-pinzas. Un ejemplo de pinzas ampliamente usado en

29
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el amarre de piezas de trabajo, son las normalizadas por la norma alemana
DIN 6343,[76], aunque también se fabrican pinzas especiales si es necesario.
En el caso de las pinzas de amarre por el interior, caso de los mandriles ex-
pansibles, se utilizan variantes de las recogidas en la citada norma.

Siguiendo las recomendaciones recogidas en la citada norma alemana, los
materiales de las pinzas han de ser aceros elasticos altamente aleados con
Cromo, Molibdeno y Vanadio, del mismo tipo de los empleados para la fa-
bricacién de muelles, que admitan tratamientos de temple y revenido a fin
de conseguir los grados de dureza necesarios, 58-60 HRC en la cabeza de
amarre y 42-45 HRC en el cuerpo elastico.

Los platos porta-pinzas son accionados mediante dos procedimientos, por
traccion y por empuje, figura[3.1] Los segundos arrastran la pieza de trabajo
hasta una determinada posicién, aunque en ocasiones este efecto, denomi-
nado de retro-accién, no debe ser aplicado por las caracteristicas especificas
del propio proceso de mecanizado.

L SN

Figura 3.1: Platos porta-pinzas actuados por empuje y por traccion

3.2. Disenos propuestos

El principio basico de funcionamiento de los elementos de sujeciéon del
tipo porta-pinzas, en general, es el efecto cuna. En el caso de los platos
porta-pinzas, figura el movimiento axial de la pinza (2) o del cono de
accionamiento (4), provocara la expansion o contraccion de los elementos
de contacto de la pinza. Ademaés, la accion, por efecto cufia, incrementara
la fuerza normal sobre la pinza, logrando de esta forma un aumento de la
fuerza de rozamiento tangencial y del par transmitido.
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En la figura [3.2] se muestran las fuerzas que actian sobre un plato porta-
pinzas para sujecién por el interior o mandril expansible en trabajo. Donde,
F,,. es la fuerza total de amarre teniendo en cuenta el efecto de la fuerza
centrifuga, Fipo es la fuerza inicial de amarre, F., es la fuerza centrifuga,
que actia sobre cada uno de los elementos de contacto de la pinza de amarre,
F, representa la fuerza principal de corte, Iy la fuerza debida al avance de la
herramienta, F), es la fuerza pasiva, Fj.. la fuerza de accionamiento, Dp el
didmetro de amarre, D4 el didmetro de mecanizado, [ la longitud de pieza
amarrada y a el 4ngulo de cono. La fuerza total de amarre, Fj)., calculada
mediante la ecuacion 3.1} debe ser de suficiente magnitud para evitar el des-
lizamiento de la pieza de trabajo como consecuencia del efecto del momento
torsor, M;, dado por la ecuacion [3.2] y provocado por la accion de la fuerza

principal de corte, F, [63] 64} [7].

Figura 3.2: Fuerzas en un mandril expansible

Fspz = Osp (SstpO + Fcen) (3'1)
D
M; = FTA (3.2)

Siendo en la ecuacién @ Ssp v 5. coeficientes de seguridad recomen-
dados por la norma armonizada EN 1550 [72] y la recomendacién alemana
VDI 3106, [7], siendo el valor recomendado para el coeficiente Sy, mayor que
1,5 y para el coeficiente S, mayor que 2. El signo ” +” cuando se trata de
amarre por el didmetro interior de la pieza de trabajo y el signo ” —” para
el caso de amarre por el didmetro exterior. La fuerza centrifuga, Fee,, puede
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ser calculada mediante la ecuacion [3.3] donde el peso, Fi, se aplica en el
centro de gravedad de la pieza, y la ecuaciéon donde el desequilibrio debi-
do a la no coincidencia de los ejes de rotacién de la pieza y garras con el eje
principal de inercia, se expresa como una funcién cuadratica de la velocidad
de giro (expresada en ——) y la excentricidad en la pieza de trabajo, 7. La
excentricidad varia con la capacidad de centrado del plato y con el desplaza-
miento e inclinacién de la pieza de trabajo durante la accién de la fuerza de
corte, estos efectos se tendran en consideracion en el siguiente capitulo de la

presente Tesis Doctoral.

Fo = myg (3.3)

™
Fcen = MwTe\ 5+ 2 3.4
mure(50) (3.4

Para calcular la fuerza principal de corte, F,, se descompone la fuerza to-
tal de corte, F,, en sus componentes, figura[3.2] obteniéndose en la direcciéon
X, la componente F), en la direccion Y, la componente F,, y en la direcciéon
7, la componente Fy, ecuacion

F,=F,+F.+Fy (3.5)

Las componentes de la fuerza de corte, se obtienen de las ecuaciones [3.6]

B.7y B8 I77l.

F,. = bkgh'™™s (3.6)
Fy = bk,ht ™™ (3.7)
F, = bk,h' ™™ (3.8)

Donde los términos de las ecuaciones [3.6] [3.7] y 3-8 son respectivamente,
ver figura 3.3}

w kg, ky y kp, fuerzas especificas de corte del material de la pieza de
trabajo.

» 1 —ms, 1 —m, y 1—m,y, coeficientes incrementales de la fuerza de
corte.

= b, el ancho de viruta, calculado por la ecuacion [3.9]

= h, el espesor de viruta, calculado por la ecuacion [3.10]
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= 5, velocidad de avance de la herramienta de corte.

= a, profundidad de corte.

Las fuerzas especificas de corte, k;, y los coeficientes incrementales de la
fuerza corte, 1 — m;, dependen del material de la pieza de trabajo y de la
geometria de la herramienta de corte. Los valores de las fuerzas especificas
de corte y sus coeficientes incrementales, fueron determinados experimental-
mente para una amplia variedad de materiales por Konig et al., [78].

a
senxy

b=

(3.9)

h = ssenxy (3.10)

Durante el taladrado, figura [3.3] las componentes de la fuerza cumplen
las ecuaciones 3.6} [3.7] y [3-8] siendo diferentes los valores de ancho, b, y espe-
sor de viruta, h, ecuaciones y donde D es el didmetro de la broca
y o su angulo de corte.

D
b= 11
2seng (3.11)
h = %seng (3.12)

Figura 3.3: Fuerzas de corte en torneado y taladrado

La influencia de la velocidad de corte, V., sobre la fuerza principal de
corte, Fy, ha sido estudiada para diferentes rangos de velocidades de corte
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[78]. En los citados estudios se analiza la influencia de la velocidad de corte,
V., en la fuerza principal de corte, F,, viene dada por la ecuacion donde
los términos mgs y ns tienen en cuenta dicha influencia. Estudios recientes
[79], demuestran un menor consumo de potencia a altas velocidades de corte.

Fp = bV, ~mepmma)Ves (3.13)

Otros modelos para el calculo de la fuerza de corte tienen en cuenta la
influencia del desgaste de la herramienta [80]. Esto se traduce en la ecuacion
[3:14] para la fuerza de corte, F,, en funcion del tiempo.

F,(t) = bky(t)n'—m=®) (3.14)

En la practica, la expresiéon que tiene en cuenta la influencia de la velo-
cidad de corte, ecuacion [3.13] es la mas empleada.

La componente debida al avance de la herramienta, en la direccién Z,
Fy, quedard asumida por el tope del elemento de amarre. La fuerza princi-
pal de corte, F., componente en la direcciéon Y, provocard el momento de
deslizamiento Mg, calculado por la ecuacion [3.2] entre la pinza y la pieza de
trabajo. Por altimo, la componente en la direcciéon X, F},, quedaréd absorbida
por la propia pinza. Los efectos de dichas cargas, en términos dindmicos,
seran estudiados en el siguiente capitulo.

3.3. Analisis de tolerancias

Dado que la magnitud del desplazamiento radial de los elementos de con-
tacto de las pinzas es muy pequeno y ha de ser muy préximo al didmetro de
sujecion de la pieza, por tanto, las tolerancias de ambos elementos son com-
parables. Es necesario determinar el valor de las holguras entre la pieza de
trabajo y la pinza de sujecion, a fin de determinar la deformacién necesaria
en la pinza amarre para alcanzar contacto con la pieza de trabajo.

Las holguras méxima y minima entre la pinza de sujeciéon y la pieza de
trabajo se calculan por medio de sus respectivas tolerancias, figura [3.4] Las
holguras méxima y minima se obtienen, respectivamente, mediante las ecua-
ciones y Siendo, en estas ecuaciones, Dp el didmetro de la pinza de
sujecién sin expandir, Tp la tolerancia diametral de la pinza, D el didmetro
de sujecion de la pieza de trabajo y T la tolerancia del didmetro de sujecién
de la pieza de trabajo.
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Figura 3.4: Dimensiones de la pinza y de la pieza

(DP + TP,ma:v) - (DF + TF,min)
2

Hppaw = (3.15)

(DP + TP,min) - (DF + TF,ma:c)
2

Por otra parte, cuando la pinza se encuentra en su estado expandido. El
didmetro de la pinza es igual al didmetro de la pieza de trabajo. Los datos
obtenidos mediante las ecuaciones [3.15] y [3.16] seran considerados tanto en
el modelo de deformacién de la pinza, propuesto més adelante, como en los
modelos numéricos de elementos finitos propuestos para el analisis del siste-
ma de sujecién. Se adelanta que, si la holgura supera un determinado valor,
la pinza tendra que expandirse por encima del limite eléstico de su material
o bien toda la fuerza se empleard en deformar la pinza, en cualquier caso
la fuerza y el momento de amarre no seran de suficiente magnitud, por el
contrario, si la holgura no alcanza un determinado valor no se transmitira la
suficiente fuerza a la pieza de trabajo.

Hmin =

(3.16)

En el contacto entre el cono y la pinza, la coincidencia angular es deci-
siva. En el caso de conos esbeltos, los pequenos defectos en los angulos se
compensan mediante una deformacion eldstica, no obstante, hay que tener
en cuenta, sobre todo, las influencias de los defectos angulares. Estos defectos
en los 4ngulos alteran la fuerza de adherencia y originan falta de coaxialidad.

Los defectos de forma de la superficies, generatrices de los conos, pueden
perjudicar la calidad del contacto. En este caso, serd necesario emplear pa-
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trones como el mostrado en la figura [3.5], para verificar estos pardametros.

DT

Figura 3.5: Patron de verificacion cono-pinza

3.4. Andalisis de los mecanismos de amarre

Teniendo en cuenta lo anteriormente expuesto, la presiéon entre el cono y
la pinza de sujecion se considera uniforme. El ajuste por interferencia entre
las superficies conicas, originara una presion de contacto, figura [3.6] siendo
rs el radio maximo del cono de la pinza, r; el radio minimo del cono de la
pinza y r el radio del elemento de area considerada, dA. La fuerza normal,
F,,, a las superficies conicas de contacto entre el cono de accionamiento y
la pinza de sujecién, originada como consecuencia de la presiéon, p, puede
ser calculada analiticamente mediante la integral entre el radio maximo y
el radio minimo de la superficie conica de la pinza, ecuacion B.17} Por otra
parte, la fuerza que el actuador debe ofrecer, F,.., puede calcularse por la
ecuacion [3.18] Por ultimo, la fuerza de amarre transmitida por la pinza, F,
vendra dada por la ecuacion [3.19]

Ts . 2 2 .
F, = / pdA = /pmaxn gy = ZMPmaali (rs —r;) (3.17)
v r  sena sena
Foce = Fpsena = 2mppanti (rs — 1) (3.18)

27Tpma:r7'i (rs - Ti)
tango

Fs = Fcosa = (3.19)
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Figura 3.6: Presion de contacto cono-pinza

En las ecuaciones [3.17], [3.18] y [3.19] también se hace la hipotesis de que
el desgaste normal es proporcional al producto de la presién normal, p,, y el
radio, r, del elemento de area, dA, figura [3.7], ecuacion [3.20

Figura 3.7: Desgaste normal

Como se muestra, en la figura el desgaste normal, J,, es uniforme
para todos los puntos de la superficie cénica. Por tanto, la presiéon maxima, se
produce para el valor minimo del radio del cono de la pinza, r;, ecuacion [3.21]

Op = Kpmazri (3'21)

Asi, es posible eliminar de la ecuacion [3.21] los pardmetros 6, y K, obte-
niéndose la ecuacion .22
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s
Pn = pmaaz?l (322)

Cuando la tangente del angulo del cono, «, es proxima al coeficiente de
friccion entre las superficies conicas, p, ecuacion [3.23], se produce autorre-
tencién, es decir, al cesar la fuerza de accionamiento, Fj.., la uniéon coénica
permanecera firmemente unida. Para deshacer esta uniéon habra que aplicar
la fuerza de accionamiento, F.., en sentido contrario.

tanga ~ (3.23)

Sustituyendo la condicién de autorretencion, dada por la ecuacion [3.23]
en la ecuacion [3.19] se obtiene la ecuacion [3.24]

F, = Qmeaxri (rs - Ti) (324)

W

El efecto de la fuerza de accionamiento, F,.., es necesario para un fun-
cionamiento uniforme después de la expansién de la pinza. Para realizar la
operacion de sujecion, durante la deformaciéon de la pinza, es necesaria un
fuerza superior a la indicada por la ecuacion [3.18] pero ésta se calculara mas
adelante.

En el contacto entre la pinza de sujecién y la pieza amarrada, también se
hace la hipotesis de presion constante, figura [3.8] En caso contrario la pieza
no quedaria uniformemente amarrada.

En la figura [3.9] se muestran las fuerzas que actian sobre la pinza de
amarre, para una mayor sencillez en los dibujos se ha considerado amarre
por el interior, siendo 6 el angulo abarcado por la mitad del elemento de
contacto de la pinza de amarre, Fy la fuerza de amarre transmitida que es
normal al elemento de contacto de la pinza de amarre y a la pieza amarrada,
Fx la componente, en la direccion del eje X indicado, de la fuerza de amarre,
Fy la componente, en la direcciéon en la direcciéon del eje Y indicado, de la
fuerza de amarre, se considera como origen del dngulo 5, el eje Y.

Considerando un elemento diferencial del elemento de contacto de la pin-
za de sujecion, mostrado en la figura donde b es la longitud, R el radio
y df el d&ngulo abarcado por el elemento. La superficie del citado elemento
diferencial de contacto, puede calcularse mediante la ecuacién [3.25
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P P

Figura 3.8: Distribucion de presiones pinza-pieza

dS = bRdp (3.25)

Por tanto, la fuerza diferencial de amarre, dFy, viene dada por la ecua-
cion [3.261

dFs = pdS = pbRdf (3.26)

Tomando dos puntos simétricos del elemento de contacto de la pinza de
sujecion, las componentes de la fuerza diferencial de amarre, dFj, segun el
eje X se anulan, figura[3.10] Integrando las componentes verticales en todo el
angulo abarcado por el elemento de contacto, se obtiene la fuerza de amarre,
F, ecuaciéon Dado que la fuerza de amarre transmitida por el cono a la
pinza, Fy fue anteriormente calculada por la ecuacion [3.19] se puede conocer
el valor de la presion de amarre, p, con la ecuacion |3.28

F(6) F(6) 9
F, = / cosfdF = 2/ cosfdF = 2/ pbRcosB df = 2pbRsenf
F(6-) 0 0
(3.27)

F

~ 2bRsend (3.28)

p
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dk=dF seng

+

df=dF cosg

Figura 3.9: Fuerzas actuando sobre la pinza de amarre

La fuerza de rozamiento entre la pinza y la pieza, figura [3.10] se calcula
por la ecuacion [3.29] donde jicy, es el coeficiente de friccion entra la pinza
de amarre y la pieza de trabajo.

F, = pewFs = 2pcppbRsen = 2pbRsenftangy (3.29)

Derivando la ecuacion [3.29| con respecto al angulo 3, representado en las

figuras [3.9] y [3-10] se obtiene la ecuacion [3.30}

dF, = pewdFs = tagppbRcosBdS (3.30)

Para obtener el momento de deslizamiento, M;, entre la pinza de amarre
y la pieza de trabajo, se integra en el &ngulo completo del elemento de con-
tacto o garra de la pinza, ecuacion [3.31}

F(0) 0
M; = / RdF, = / R%pbtangpcosf dfB = 2tangppbR%send  (3.31)
F(o-) )

Este momento de deslizamiento, M;, ha de ser de la misma magnitud y
sentido opuesto al calculado mediante la ecuacion [3.2]
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Figura 3.10: Componentes de las fuerzas activas

La fuerza total, F, figura [3.10} se calcula por la composicion de la fuerza
de rozamiento entre la pinza de amarre y la pieza de trabajo, ecuacion [3.32]

P /F2—|—F2: Fy :2prsen6’ (3.32)
B " cosp cosp '

3.5. Analisis de las deformaciones

El proceso de amarre y desamarre se realiza con el husillo de la méquina
parado, y, por tanto, s6lo se consideran la fuerza de amarre, Fy, y la fuer-
za de accionamiento Fj,... No obstante, esta tltima provoca, en el caso de
los elementos accionados por tracciéon, un desplazamiento de la pinza, que
ademas arrastraréd la pieza de trabajo al tope, garantizando asi su correcto
posicionado y en el caso de los elementos accionados por empuje el despla-
zamiento del cono, en este dltimo caso se debe posicionar la pieza contra el
tope manualmente.

Suponiendo, cada uno de los elementos de contacto de la pinza de amarre
como una viga en voladizo de seccion en sector circular, figura [3.11] la com-
ponente de la deformacion de la pinza de sujecion, e(z), se producird en el
plano YZ. Segun la elasticidad de materiales clésica, [81], la deformacion de
una viga cumple la ecuacion [3.33] por tratarse de pequenas deformaciones,
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y su deformacion angular cumple la ecuacion [3.34]

q(z)=Fs
S
o LBttt
1= L
s e
L, = [ )
— e T | —_—__:_]:Ie
=

Figura 3.11: Representacion equivalente del elemento de contacto

Siendo, en la ecuacion [3.33] ¢(z) = Fs2, la carga por unidad de longitud,
E, el médulo de elasticidad del material de la pinza e I el momento de inercia
de la seccién transversal del elemento de contacto y L la longitud efectiva de
deformacion de la pinza de sujecion.

FooL*

= <Al (3.33)
FoL3

V= 6E] (3.34)

La deformacion del elemento de contacto de la pinza de amarre es inver-
samente proporcional a su rigidez en la direccién considerada, k,, segin la
ecuacion 3.3l

e = (3.35)

Por tanto, la rigidez de la pinza en la direccién considerada, k,, se puede
obtener igualando las ecuaciones y [3:35] resultando la ecuacion [3.36]

S8ET
A
La deformacion necesaria para que los elementos de contacto de la pinza
alcancen la pieza de trabajo, debe ser, en el caso mas desfavorable, igual a la
holgura maxima, Hyey, calculada mediante la ecuacion [3.15] Por otra parte,

ky = (3.36)
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como se ha dicho, el valor de la fuerza de accionamiento, Fi.., calculado por
la ecuacioén [3.18] es el necesario para un funcionamiento uniforme después
de la expansion de la pinza.

No obstante, durante la expansiéon de la pinza, el valor de la fuerza de
accionamiento, Fj,.., debe ser aumentado, teniendo en cuenta la rigidez de
los elementos de contacto de la pinza de amarre, k,, dada por la ecuacién
[3:36] teniendo en cuenta esto, la parte de la fuerza de amarre transmitida,
Fy, empleada en deformar cada elemento de amarre de la pinza de sujecion,
se obtiene por la ecuacion [3.37]

Fso = Hma:pky (337)

Sustituyendo la holgura maxima, H,,z, y la rigidez, k,, obtenidas por
las ecuaciones y respectivamente, se obtiene la ecuacion [3.38] que
permite calcular la parte de la fuerza de amarre empleada en la deformacién
inicial de la pinza de sujecion, Fso, en funcion de la tolerancias extremas de
la pinza de sujecion, Tpmqz, y del didmetro de amarre de la pieza de trabajo,
T'Fmin- Estos valores, serdn T'pmin ¥ TFmaz Tespectivamente, cuando se tra-
te de amarre por el interior, caso de los mandriles expansibles, ecuacion [3-39]

_ 4EI[(DP + TP,max) - (DF + TF,min)]

F82 L4

(3.38)

4EI[(D Tpmin) — (D T
F32 _ [( P + P,m2724 ( F+ F,max)] (339)
Por tanto, conocida la fuerza de amarre empleada en deformar la pin-
za de sujecion, Fso, el incremento necesario en la fuerza de accionamiento,

AFyec, se calculara mediante las ecuaciones [3.18]y B.19]

El desplazamiento necesario de la pinza de amarre o del cono de accio-
namiento, para alcanzar la posicién de contacto, J, se obtiene mediante un
sencillo calculo trigronémetrico, basado en la geometria del cono, ecuacion
15,40l

— Hmax
tanga

(3.40)

Una vez alcanzada la posicién de contacto entre los elementos de contacto
de la pinza de sujecion y la pieza de trabajo, el resto de la fuerza de amarre,
Fe, continua actuando, provocando deformaciones en los elementos del pla-
to porta-pinzas, apareciendo un desplazamiento radial y una flexion lateral
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en los elementos de contacto de la pinza. El resto de la fuerza de amarre,
F,, sera la fuerza de amarre efectiva transmitida por la pinza como resorte
menos la fuerza empleada en deformar la pinza de sujecién, como expresa la
ecuacion [3.41] El comportamiento de la rigidez de un elemento porta-pinzas,
figura[3.12] puede representarse mediante dos parametros especificos para los
elementos de accionamiento, cono (1) y piston (3), y otros dos parametros
especificos para la pinza de amarre (2):

Fse:Fs_FSZ (341)
P
- MAQUIMI\...' [
RN
<[ ———HEE=== =EN=E
\ |
% —
— PIEZA

| VNN
A\

Figura 3.12: Elementos plato porta-pinzas por tracciéon

» La rigidez radial, k, s, del sistema de accionamiento en u%’ formado
por el pistén y el cono de accionamiento, medida en su posicién central.

» La rigidez a flexion, ky s, del sistema de accionamiento en Nm

m

» La rigides radial de los elementos de contacto o garras de la pinza de
amarre, ky,, en N medida en el punto medio de la superficie en con-
P nm
tacto con la pieza de trabajo.

= La rigidez a flexion de los elementos de contacto o garras de la pinza

Nm
de amarre, kfp,, en o .
m

La rigidez radial del sistema, k, s, en funcién de la posiciéon de amarre,
dam, debida a los efectos de la fuerza de amarre, puede evaluarse teniendo



3.5. Analisis de las deformaciones 45

en cuenta los pardmetros de rigidez especificos definidos.
Las deformaciones en los elementos del sistema de accionamiento, cau-
sada por los efectos de la fuerza de amarre, Fy, se muestran en la figura

Las deformaciones radiales en la posicién de amarre constan de cuatro
componentes:

= El desplazamiento radial del sistema de accionamiento, ;.

= El desplazamiento radial debido a la flexién del sistema de acciona-
miento, €9.

= El desplazamiento radial relativo de los elementos de contacto o garras
de la pinza con respecto al sistema de accionamiento, €3.

= Kl desplazamiento radial relativo debido a la flexién de los elementos
o garras de la pinza con respecto al sistema de accionamiento, £4.

Em N

fe.
27 A PINZA Ve Es
1 o |
2
—_— e — e A\ — — ] L
r t = | I
PISTON
e = - BJE ROTACION
Fse
dp dam

Figura 3.13: Deformaciones en sistema porta-pinzas generadas por fuerza de
amarre

El desplazamiento radial del sistema de accionamiento, €1, vendra dado
por la ecuaciéon determinado con, la rigidez radial del sistema de accio-
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namiento, k, s que se obtiene con la ecuacion |3.43|

_Fse

€1 = k‘r,s (3.42)
FSE

ks = (3.43)
€1

El desplazamiento angular del sistema de accionamiento, v, se calcula
mediante la ecuaciéon donde la longitud del piston, d,, y la longitud
al punto de aplicacién de la fuerza de amarre, dg.,, estan medidas desde la
nariz de husillo de la méquina que es considerada infinitamente rigida, figura
Y por tanto, la rigidez a flexion del sistema de accionamiento, ky s, se
obtiene mediante la ecuacion B.45]

FSE d + dam
v = Fse (dp + dam) (3.44)
ks
Fse d dam
kfs = Fae (dp - do) (3.45)
i

Por consiguiente, el desplazamiento radial debido a la flexién del sistema,
€9, considerando que ahora el punto medio de la superficie de contacto entre
el cono y el piston, por comportarse este iltimo, en este caso, como una viga
biapoyada, se calcula con la ecuacion [3.46]

d
g2=m (2’) + dam> (3.46)

Para los elementos de contacto o garras de la pinza, la deformacion radial
relativa al sistema de accionamiento, e3, se calcula mediante la ecuacion [3.47]

FSE

T,p

€5 = (3.47)

o

Siendo, para los elementos de contacto o garras de la pinza, su desplaza-
miento angular relativo al sistema de accionamiento el dado por la ecuacion

.48

Fsedam
k’f,p

Y2 = (3.48)
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El desplazamiento radial debido a la flexién de los elementos de la pinza,
€4, se calcula analiticamente por la ecuacion

&4 = ’YQdam (349)

Finalmente, la rigidez radial total de un plato porta-pinzas, k., en la
posicion de amarre estatica inicial, originada por los efectos de la fuerza ini-
cial de amarre, F., se calcula mediante la ecuacién [3.50}

FSe
k.7 = 3.50
T €1 tea+e3+¢é4 ( )

Sustituyendo en la ecuacion [3.50] por las ecuaciones de deformaciones

radiales, [3.42] [3.46], [3.47] y [3.49] se obtiene la ecuacion [3.51

Fse
d
e m (71” + dam) + £2 + yadam

kp = (3.51)

Sustituyendo en la ecuacion [3.51] 71 y 72, por las ecuaciones [3.44] y [3.48]
respectivamente, se obtiene la ecuacién [3.52

Fse

dp
& E@e (7+dam) (dp+dam) Fse Fsedamdam
Foe 4 - + fee 4 Loetomdom
T8 f,s f P

ko = (3.52)

Operando en la ecuacion [3.52] se obtiene la ecuacién [3.53] para determi-
nar la rigidez radial total de un elemento porta-pinzas automético.

1

1 dp2+3damdp+2dam dam
kr,s + 2kf,s + k"P + kfp

kg = (3.53)

A la vista de la ecuacion [3.53] una mayor distancia de amarre, dgpm, se
traducird en una menor rigidez radial del elemento porta-pinzas automatico
debida a la fuerza inicial de amarre.

Asi, una vez amarrada la pieza con pinza de sujecién, la fuerza con la
que estd amarrada seréd la dada por la ecuaciéon

€1+éex+e3tég

1 dp2+3damdp+2dam dam
kr,s + 2k s + krp + kfp

Fye = (3.54)







Capitulo 4

Influencia de las fuerzas
dinamicas en proceso

4.1. Introduccion

En los modelos propuestos en la literatura técnica para platos de garras
[63, 64 7] y platos porta-pinzas [69] basados en la mecénica del solido rigido
la pérdida de fuerza de amarre es igual a la fuerza centrifuga total en cada
uno de los elementos de contacto. No obstante, y debido a las deformaciones
elasticas que se producen en los elementos de amarre no toda la fuerza centri-
fuga se traducird en una caida en la fuerza de amarre, si no, que parte de ella
se empleard en deformar el sistema de amarre, esta perspectiva no ha sido
tenida en cuenta para el caso de los elementos porta-pinzas. Por otro lado el
desequilibrio debido a la no coincidencia de los ejes de rotacion de la pieza
y la pinza de amarre con el eje principal de inercia, dependen fuertemente
de la velocidad de giro y de la excentricidad en la pieza de trabajo que varia
con la capacidad de centrado del plato y con el desplazamiento e inclinacién
de la pieza de trabajo durante la accion de la fuerza de corte.

Una vez establecidas, en el capitulo [3] las fuerzas que se generan durante
el proceso estatico de amarre de la pieza, en este capitulo se estudian los
efectos que sobre los mecanismos de amarre y desamarre de un sistema de
sujecion basado en pinzas, provocan las fuerzas dindmicas actuantes durante
el proceso de arranque de viruta.

Primeramente, se presenta un modelo analitico que, tendra en cuenta la ri-
gidez del plato porta-pinzas y los efectos que sobre la fuerza de amarre,
provoca la incorporacion de la fuerza centrifuga. Seguidamente, se propone
un modelo analitico de contacto, donde, se anaden al modelo dindmico an-
terior el resto de efectos dindmicos, provocados por las fuerzas de corte, lo
cual conducira a optimizar las fuerzas iniciales de amarre y de accionamiento.

49
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4.2. Influencia de la fuerza centrifuga

La variacién en la fuerza de amarre, Fs3, debida a la fuerza centrifuga,
Fien, sobre cada uno de los elementos de contacto de la pinza y, sobre el
sistema de accionamiento, se calcula con la ecuacion [I1] siendo Fj., la fuer-
za inicial de amarre, calculada en el capitulo anterior. El signo ” + 7 para
amarre por el interior y el sigho ” —” para el caso de amarre por el exterior
de la pieza de trabajo.

Fo3 = Fse & Feen (4.1)

La fuerza centrifuga que acttia sobre cada uno de los elementos de contac-
to de la pinza de amarre con la pieza de trabajo y el sistema de accionamiento,
se obtiene mediante la ecuacion [£.3 donde i = pn, cn y pt representan la
pinza, el pistén de accionamiento y el cono respectivamente, n es la velocidad
de giro en .-, m; representa la masa de cada uno de los componentes del
plato porta-pinzas citados y r; es el radio del centro de masas de cada uno
de dichos componentes, figura [4.1]

Ien

pn

[ EJE ROTACION Fse

Figura 4.1: Fuerzas centrifugas de cada componente y radios de centros de
masas

™
30

Debido a la diferente posicion de la pinza y de los componentes del siste-
ma de accionamiento, pistén y cono, con respecto a la nariz de husillo de la
méquina, cada fuerza centrifuga originara diferentes valores de rigidez y, por
consiguiente, diferentes valores de deformacién radial del plato porta-pinzas.

Fi = miri(-)° (4.2)
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4.2.1. Influencia de la fuerza centrifuga sobre la pinza

Las deformaciones en el plato porta-pinzas, causada por los efectos de la
fuerza centrifuga sobre los elementos de contacto o garras de la pinza, Fj,, se
muestran en la figura[f.2] Siguiendo el mismo razonamiento que el empleado
en el punto [3.5] del capitulo precedente.

&\ P

e
¥ o
———1/2 L=
E’ 1 52'- |
- T a—— —— e —
r ¥ P T
PISTON
el e romacion
dp dam

Figura 4.2: Deformacién pinza considerando la fuerza centrifuga

El desplazamiento radial del sistema de accionamiento, €1, vendra dado
por la ecuacion 3] Y, por tanto, la rigidez radial del sistema de acciona-
miento, debida a la fuerza centrifuga sobre los elementos de contacto de la
pinza de amarre, k, s, se obtiene con la ecuacién @

Fy,

o1 — 4.3

L= (4.3)
o

kys = 2% (4.4)
&1

El desplazamiento angular del sistema de accionamiento, 71, se calcula
mediante la ecuaciéon Fl;5|, donde la longitud del piston, d,, y la longitud al
punto de aplicacion de la fuerza centrifuga, d,,, estdn medidas desde la nariz
de husillo de la maquina que es considerada, al igual que en el caso de la
fuerza de amarre, infinitamente rigida, figura £.2] Y por tanto, la rigidez a
flexion del sistema de accionamiento, kf s, se obtiene mediante la ecuacion
4.0l
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F,, (d,+ dy,
1 = Fin ot ) ws)
f7s
F,, (d dpn
kf,s: )4 (P+ P) (46)
4!

El desplazamiento radial debido a la flexién del sistema, €2, se calcula
con la ecuacion [4.7] considerando que ahora el punto medio de la superficie
de contacto entre el cono y el pistén, por comportarse este ultimo, en este
caso, como una viga biapoyada, como posicién infinitamente rigida.

d
g2 =M <2p + dam> (47)

Para los elementos de contacto o garras de la pinza, la deformacién radial
relativa al sistema de accionamiento, 3, se calcula mediante la ecuacion [3.47]
donde k., representa ahora la rigidez radial de los elementos de contacto de
la pinza de amarre ante la fuerza centrifuga Fj,.

Fpn
kr?p

€3 = (48)

Siendo, para los elementos de contacto o garras de la pinza, su despla-
zamiento angular relativo al sistema de accionamiento, debido a la fuerza
centrifuga, el dado por la ecuacion [£.9]

7y = Lenlen (4.9)

Por tanto, el desplazamiento radial debido a la flexién de los elementos
de la pinza, &4, se calcula ahora por la ecuacion [£.10]

&4 = ’72dam (410)

Finalmente, la rigidez radial total de un plato porta-pinzas, k.71 origi-
nada por los efectos de la fuerza centrifuga sobre cada uno de los elementos
de contacto de la pinza de amarre, Fy,, se calcula mediante la ecuacion {.11]

Fpy,
€1 tea+e3+¢ey4

kvt = (4.11)
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Sustituyendo en la ecuacion {11} por las ecuaciones de deformaciones

radiales, [£.4] [£.7 £.§y se obtiene la ecuacion

(4.12)

ko1 = Fon
rT1 — F
pn

d Fpn
Er.s + M (7;0 + dam) + ﬁ + '72dam

Sustituyendo en la ecuacion [£.12] los valores dados para v; y 72, dados
por las ecuaciones y [£:9] respectivamente, se obtiene la ecuacion {.13]

Fp,

Fpn + Fpn<d?p+dam) (dptdpn) + Fpn. + Fpndpndam
kr,s kf.s Er.p kfp

Operando en la ecuacion se obtiene la ecuacion [f.14] para determi-
nar la rigidez radial total de un elemento porta-pinzas automatico ante la
fuerza centrifuga que actia sobre los elementos de contacto de la pinza de
amarre.

gt = (4.13)

1

1 dp2+dpndp+2dpndam+2dpdam 1 dpndam
khs—i_ 2kf7s +k’m¢+ kf,p

kv = (4.14)

4.2.2. Influencia de la fuerza centrifuga sobre el cono de ac-
cionamiento

Las deformaciones en el plato porta-pinzas, causada por los efectos de
la fuerza centrifuga sobre el cono de accionamiento, F,, se muestran en la

figura [£.3]

En este caso, el desplazamiento radial del sistema de accionamiento, 1,
vendra dado por la ecuacion[f.15] Y por tanto, la rigidez radial del sistema de
accionamiento, debida a la fuerza centrifuga sobre el cono de accionamiento

ky s, se obtiene por la ecuacion

FCTL
= 4.1
€1 /Cr,s ( 5)
FC’I’L
ky s = 4.16
= (4.16)

El desplazamiento angular del sistema de accionamiento, v, se calcula
mediante la ecuacién donde la longitud del piston, d,, y la longitud
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MAQUINA

gf “ I

EJE ROTACION

Figura 4.3: Deformacién en el cono accionamiento considerando la fuerza
centrifuga

al punto de aplicacion de la fuerza centrifuga, d.,, estdn medidas desde la
nariz de husillo de la maquina que es considerada, al igual que en los casos
anteriores, infinitamente rigida, figura [4.3] Y por tanto, la rigidez a flexiéon
del sistema de accionamiento, k¢ s, se obtiene mediante la ecuacién @

FCTL d +dcn
f78
FC’I'L d dcn
by = Lon(dp ¥ den) (4.18)
il

El desplazamiento radial debido a la flexion del sistema de accionamien-
to, €9, considerando que ahora el punto medio de la superficie de contacto
entre el cono y el piston, por comportarse este ultimo, en este caso también,
como una viga biapoyada, se calcula por la ecuacién

d
g2 =" <2p + dam> (4.19)

Siendo, para este caso, la variacion de la rigidez radial total de un plato
porta-pinzas, k, 2 originada por los efectos de la fuerza centrifuga en el cono
de accionamiento, F.,, calculada mediante la ecuacién

(4.20)
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Sustituyendo en la ecuacion [£.20] las ecuaciones de deformaciones radia-

les, se obtiene la ecuacion

Fcn
d,
% +’71 (71) +dam>

- (4.21)

Sustituyendo en la ecuacion [£.21] por la ecuacion [L.17] se obtiene la ecua-
cion 4.22| para determinar la rigidez radial total de un elemento porta-pinzas
automatico ante la fuerza centrifuga que acttia sobre el cono de accionamien-
to de un plato porta-pinzas, y operando se obtiene la ecuaciéon

FC’I'L
o = (4.22)
’ Fen Fen(dptden) (dp
bee T E, (2t dam
1

o = 4.2
P2 Y P dendy 4 2dendum +2dpdor (4.23)

krys 2k, s

4.2.3. Influencia de la fuerza centrifuga sobre el pistéon de
accionamiento

Las deformaciones en el plato porta-pinzas, causada por los efectos de
la fuerza centrifuga sobre el pistén de accionamiento, Fj;, se muestran en la

figura [£.4]

El desplazamiento radial del piston de accionamiento, €1, vendra dado
por la ecuacion [£.24] Y por tanto, la rigidez radial del piston de acciona-
miento, debida a la fuerza centrifuga k¢, se obtiene por la ecuacion

F,

g1 = 2 (4.24)
kr,pt
F,

kppt = 22 (4.25)
€1

El desplazamiento angular del pistéon de accionamiento, 7;, se calcula
mediante la ecuacion [£.26] donde la longitud del piston, dp, y la longitud al
punto de aplicacion de la fuerza de amarre, dg;,, estan medidas desde la nariz
de husillo de la maquina que es considerada, nuevamente, infinitamente rigi-
da, figura[f.4] Y por tanto, la rigidez a flexion del piston de accionamiento,
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Figura 4.4: Deformacién en el pistén accionamiento considerando la fuerza
centrifuga

Ky pt, se obtiene mediante la ecuacion [£.27]

Fo (dp + dam
= e T Tam) (]: ) (4.26)
fipt
F am
kg = 2 (d’; j dam) (4.27)

El desplazamiento radial debido a la flexién del pistén de accionamiento,
€9, considerando que ahora el punto medio de la superficie de contacto entre
el cono y el pistén, por comportarse este ultimo, al igual que en los casos
anteriores, como una viga biapoyada, se calcula por la ecuaciéon

d
g2 =" (Ep + dam> (4.28)

Siendo ahora, la variacién de la rigidez radial total de un plato porta-
pinzas, k, 13 originada por los efectos de la fuerza centrifuga en el pistén de
accionamiento, Fy;, calculada mediante la ecuacion [£.29]

Fy
€1+ €9

krrs = (4.29)

Sustituyendo y operando en la ecuacion f.29] las ecuaciones de deforma-

ciones radiales, se obtienen las ecuaciones y respectiva-
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mente.

Eyt

s = (4.30)
) d
Fpt + Fpt (7p+dam> (dp+dam)
e pt ky,pt
1
k = 4.31
T3 1, dp?+2d2,, | 3damd, (4.31)
Er,pt 2kf,pt 2kf,s

4.2.4. Determinacion de las rigideces

Las rigideces de los diferentes componentes, considerando que se trata
de pequenas deformaciones elasticas, se pueden calcular analiticamente me-
diante las ecuaciones de la elasticidad clasica, [81].

Los elementos de contacto de la pinza de amarre, considerados como vi-
gas en voladizo, la rigidez radial, k. p,, vendra dada por la ecuacion (.32
mientras que su rigidez a flexion, ky .y, se calcula por la ecuacion

SET
kr,pn - ﬁ (432)
6F1

En las ecuaciones [£.32]y [£.33] E es el modulo de elasticidad del material
de la pinza, I el momento de inercia de la seccioén transversal del elemento
de contacto y L la longitud del elemento de contacto de la pinza de amarre.
El sistema de accionamiento, formado por cono y pistén, que son del mismo
material, también es considerado como una viga en voladizo, por consiguien-
te, su rigidez radial, k, s, y su rigidez a flexion, ky s, vendran dadas también

por la ecuaciones y H.33] respectivamente.

Para el caso del pistén de accionamiento, considerado como una viga
biapoyada, los valores de rigidez radial, k¢, y a flexion, kyp;, pueden ser
determinados analiticamente mediante las ecuaciones y

A48FET
r,pt — 13 (434)

16ET
kf,pt - ? (435)
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4.2.5. Influencia de la fuerza centrifuga sobre un plato porta-
pinzas

La deformacion radial causada por las diferentes fuerzas centrifugas Fj,,

F., y Fj es igual en las superficies de contacto entre la pinza y la pieza

de trabajo, y por tanto también la variacion en la fuerza de amarre, AFj,

aplicando el principio de superposicion se obtiene la ecuacion [£.36]

AF1s: Fpn + Fcn + Fpt 4+ Fse (436)
Epi kv ke kers o ke

Empleandose, en la ecuacion [£.36] el signo ” + 7 para el caso de amarre
por el interior y el signo ” — 7 cuando se trata de amarre por el exterior
de la pieza de trabajo y siendo, en dicha ecuacion, k,; la rigidez radial que
presenta la pieza de trabajo, y que estard formada por la rigidez de la pieza
de trabajo, ky;1 y la rigidez del contacto entre la pieza de trabajo y los ele-

mentos de contacto de la pinza de amarre, kj, ecuacion

1

hpi = —————
P kpil_l + k,k—l

(4.37)

Por otro lado, las diferentes fuerzas centrifugas, F;, i = pn,cnypt, se
suman obteniéndose la ecuacion £.38] Donde Fp., representa la fuerza cen-
trifuga total, y el factor 1);, ecuacion [£:39] tiene en cuenta la influencia de
cada una de las fuerzas centrifugas que actiian sobre cada componente, pin-
za, cono y pistoén de accionamiento.

Fcen = Z sz (438)
Ky
b= (4.39)
T

La figura [£.5] muestra los diagramas para la determinacion de la fuerza
de amarre efectiva Fy., considerando los efectos de la fuerza centrifuga F'y
teniendo en cuenta la influencia de las diferentes rigideces consideradas, para
los casos de amarre por el exterior, platos porta-pinzas, y para los casos de
amarre por el interior, mandriles expansibles.

Las rigidez de la pieza de trabajo, kpi1, y del contacto entre la pieza
amarrada y los elementos de contacto de la pinza de amarre, ki , pueden
ser determinados mediante programas de elementos finitos o por métodos
experimentales [66].
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PLATO PORTA—PINZAS MANDRIL EXPANSIBLE
(AMARRE EXTERIOR) (AMARRE INTERIOR)

Figura 4.5: Determinaciéon de la variacion de fuerza de amarre

4.3. Influencia de las fuerzas de proceso sobre un
plato porta-pinzas

Las fuerzas de corte o de proceso originan sobre el plato plato porta-
pinzas una esfuerzo axial, un esfuerzo radial, un momento torsor y un mo-
mento flector y como consecuencia de ello se originan desplazamientos e
inclinaciones del sistema de sujecién.

Para representar las reacciones en las superficies de contacto se define un
sistema global de coordenadas (X,Y, Z), situado en la nariz de husillo de la
maquina e inclinado un angulo p, dado por la inclinacién de la bancada de
la maquina. Para representar las resultantes de las cargas combinadas que
actian sobre la pieza de trabajo, se definen dos sistemas de coordenadas,
(Ry, Ry, R.) para las resultantes en la direccion radial, y (Rz1, Ry1, R21) pa-
ra las componentes de los momentos. Para mayor facilidad, el primer sistema,
de coordenadas se debe elegir aprovechando las simetrias, mientras que el se-
gundo estard girado 90° respecto al primero, figura Las cargas axiales
quedan asumidas por el tope del plato porta-pinzas.

En la figura [4.6] Fg es la resultante de la fuerzas radiales que actian
sobre el plato porta-pinzas, siendo Fg, y FRy, sus componentes segtn el
sistema de coordenadas, R;, R,, R, anteriormente definido, donde A repre-
senta el dngulo entre los ejes elegidos y g es el &ngulo que la resultante de
las fuerzas radiales forma con el eje R,. Por tanto, las componentes de la
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Ry

$ | Ry?

R.=R.=Z T N Ry

Figura 4.6: Sistemas de coordenadas y resultantes de fuerzas y momentos

resultante de la fuerzas en la direccion radial se expresan en forma matricial
en la ecuacion [4.40

Fre _ Fg (cospr + cosAsenpr) (4.40)
Fpry FrsenAsenppr )

Tras rotar el sistema de coordenadas, (R, Ry, R.), 90° en sentido anti-
horario, figura [4.6] las componentes de la resultante de los momentos flecto-
res, M1y My, provocados por la fuerza radial, F'r, se representan en forma
matricial por la ecuacion A1) donde @)/ es el dngulo que la resultante de
los momentos flectores forma con el eje Ry;.

M1\ (M (cospp + coshsengpr) (4.41)
My ) M sen\senpys ’

Para representar las reacciones y deformaciones, debidas a las fuerzas
durante el proceso de arranque de viruta, en los elementos de contacto o
garras de la pinza de amarre, se definen los sistemas de coordenadas locales
representados en la figura[d.7] siendo n. el numero de contactos o garras de la
pinza. Las rigideces de cada uno de los elementos de contacto de la pinza de
amarre en la direccion de los sistemas de coordenadas locales son k, ky, k.
que se obtienen de la combinacién de las rigideces del plato porta-pinzas
kr1, ki1, ka1, y de la rigidez radial de la pieza de trabajo kpi2, ecuaciones
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[4.42] 43| y [A.44] donde se ha supuesto que la pieza de trabajo es infinita-
mente rigida en las direcciones tangencial, ki, y axial, kq1.

Y1
Ky -
Xf kx 1 kz g e
"
© |
! S
\P’ Sy 4 | 2 Q'F
f \‘x_ ! L - »
2 . i -
9 P s i B ~
YO L A
!
k:Zi K i
Ky
Yi

Figura 4.7: Sistemas de coordenadas y rigideces de las garras

ky = knt (4.42)

1 1\ !
k,=|— 4.43
v <kr1 - kpi2> (443)
k. = kar (4.44)

En la figura [£.8], se representan las fuerzas y momentos que actian sobre
la pieza de trabajo asi como las fuerzas y momentos de reaccién que aparecen
en cada superficie de contacto entre los elementos de contacto o garras de la
pinza de amarre F;, F;, F,;. Los valores de las reacciones respecto al siste-
ma de coordenadas de la maquina, (X,Y, 7Z), donde p representa el angulo
de inclinacién de la bancada, figura se calculan mediante las ecuaciones

[.45] [{.46] y {47}
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1Da

f F&@

Fa = _F’U - F’UG,CC (445)
D
Mt = FC7A + Mdax (446)

Fr=/Fr.*+ Fr/>+F, (4.47)

Siendo, en las ecuaciones [£.45] [4.46] y {.47], F, la reaccion en la maqui-
na debida a las fuerzas axiales F, y Fyqz, que representan las fuerzas de
avance de torneado y taladrado respectivamente; M; la reaccién en la nariz
de husillo de la maquina debida a los momentos torsores provocados por la
fuerza principal de corte F, y el par de taladrado My,,, Fr la reaccién en
la maquina debida a las fuerzas radiales consideradas, figura [A.8] que se cal-
culan mediante las ecuaciones [£.48] [£:49] y el angulo de giro ¢, debido a la
velocidad de rotacién del plato porta-pinzas w, que se obtiene mediante la
ecuacion [£.50] donde ¢pg viene dado por la ecuacion [£.51]

Fry = Fycos(p — xu) £ Fe (4.48)

Fry = F, + Fysen(p — xu) (4.49)

pr=¢ro—¢ (-m<p<m) (4.50)
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Yo = arctan (FRQE> (4.51)
Fry

En las ecuaciones 4.48| y , Fy es el peso de la pieza de trabajo, xg
es el angulo de posicion de la herramienta de corte, F. y Fj, son las fuerzas
principal y pasiva de corte, respectivamente, y p el dngulo de inclinacién de
la bancada de la maquina.

La reaccion en la maquina debida a los momentos flectores M, figura[4.§]
se calcula analiticamente mediante la ecuacion [£.52] donde las componentes
M, y M, se obtienen con las ecuaciones y respectivamente. El an-
gulo de giro ¢y, debido a la velocidad de rotacion del plato porta-pinzas
w, se obtiene por la ecuacion [L.55] donde el valor del dngulo inicial ¢y, se
calcula mediante la ecuacion

M =\/M,* + M, + F,L, (4.52)

M, = FyLycos(p — xu) £ FeL. (4.53)
Dy
M, = F,L,+ FyLgsen(p — xXH) — FUT (4.54)
em=pmo—¢ (-m<p<m) (4.55)
M,
@m0 = arctan (Mj) (4.56)

Para calcular las reacciones en los elementos de contacto de la pinza de
amarre, se calculan las deformaciones producidas por la resultante de los
esfuerzos radiales, Fr y los momentos flectores, M, en las direcciones re-
presentadas en la figura [£.8] Las deformaciones, y por tanto las reacciones
debidas a la resultante de los momentos torsores, son despreciadas, por ser
muy pequenas con respecto a las provocadas por la resultante radial y de mo-
mentos flectores. Tampoco se consideran las reacciones en la direcciéon axial,
por quedar su resultante, F,, asumida por el tope del plato porta-pinzas.

4.3.1. Deformaciones por esfuerzos radiales

La componente de la resultante radial Fg,, provoca un desplazamiento
0r en la direccion del eje Ry, figura que a su vez provoca fuerzas de
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Figura 4.9: Deformacién por esfuerzo radial

reaccion en los elementos de contacto de la pinza de amarre, figura

Por la condiciéon de equilibrio de fuerzas, se obtiene la ecuacion [.57]
cuando se trata de pinzas de amarre con ntimero impar de contactos, y la
ecuacion [L.58] cuando se trata de pinzas de amarre con namero par de con-
tactos. Siendo en las ecuaciones anteriores, n. el nimero de elementos de
contacto o garras de la pinza de amarre, k; y k, las rigideces de los ele-
mentos de contacto o garras de la pinza de amarre, figura [£.7]y 9 el angulo
formado por el elemento de contacto con el eje R,, ﬁgura@

Fry = 6rky + (ne — 1)0gkycos®9 + (n. — 1)6rkysen®d (4.57)

Fry = 20pky + (ne — 2)0rk,cos?9 + (ne — 2)dpkysen? (4.58)

Por tanto, la deformacion radial, dr, para el caso un nimero impar de
contactos de la pinza de sujecién viene dada por la ecuacion y para el
caso de un namero de contactos par viene dada por la ecuacion [.60]

Fry
1+ (ne — 1)(cos?d + Csen?d)
Fgry

6r = = Frykp ' 4.60
79 (ne — 2)(cos? + Csen?V) Ryt (4.60)

op = = Fryki ' (4.59)
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Siendo en las ecuaciones @I y , C= Z—x, ki y Kp la resultante de la
agrupacion de los denominadores, respectivame?ﬁte. Por tanto, las reacciones
en los elementos de contacto o garras de la pinza de amarre, representadas
en la figura[f.8] se obtienen mediante la ecuacion {.61] para el caso de pinzas
con namero impar de garras, y mediante la ecuacion [£.62] para pinzas con
numero par de garras.

0 Hilfl 0
Foirp,  Fy1rr, Farg, 1 1 0
K42 K42
F£B2,FRy Fy27FRy FZ27FRy -
= 0 Ki(ny 0
Y i(3)
Frirn, Fyirg, Frirg, _ -
. ) . Ri(g+1) Ri(5+1)
Fxn F Fn F an F : :
c 'Ry Yne, 'Ry cy 'Ry K/inc_l /{@'nc_l 0
(4.61)
—1
Foirp,  Fyrpp, Farg, 0 Kpl 0
-1 -1
Fyorp, Fy2r, Faorg, Kp2 Kp2 0
=Fg ' ' ) (4 62)
-1 -1 .
in,FRy Fyi,FRy in,FRy Y Rpi Rpi 0
—1 -1
FxncaFRy FynchRy anchRy K’pnc ’ipnc 0

Para la componente radial, Fr, en la direccion del eje R,, figura [4.§]
se obtienen por el mismo razonamiento, las ecuaciones [1.63| y [£.64] para un
nimero de contactos impar e impar respectivamente.
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-1 —1
K1 Kil 0
-1 -1
Ki2 Ki2 0
Forrr, Pyt Fro  F21Fg, o1 0 0
(X3

FxQ’FRI Fy27FRcc FZ27FRz —1 -1
. . . Ki(i+1) Ki(i+1) 0

: : — P,
Frifp,  FyiFro  FriFp, -1 -1
i i i Ki(i+1) Ki(i+1) 0
/‘%(H%)_l 0 0
F, F, F -1 -1
ane,Fre  Fyne,FRra zne,Fre Kij(ne 41) Rij(ne 11) 0
-1 —1
K’inc Hinc 0
(4.63)
—1 —1
Kpl Kpl 0
P P
F‘Zl:FRaC Fy17FR$ FleFRx —1 -1
0
F F, F fop2 fip2
$27FRI y2aFRz z27FRz
P F ) P = Fpry Iﬁpi_l 0 0
24, Fry yinRz 21, Fry Kol -1 Kol —1 0
. . . p(i+1) p(i+1)
Fa;n F F, F F F
WI'R Yne,I'R. ZNe, 'R —1 -1
C X C x c xT Klpnc K‘/pnc O
(4.64)

4.3.2. Deformaciones por momentos flectores

Las componentes M,; y M1 del momento flector resultante M, segin
el sistema de coordenadas Ry y R.1, provocan sendas inclinaciones 2 en la
pieza de trabajo. Estas inclinaciones producen a su vez una fuerza estatica
de friccion Fj en los elementos de contacto o garras de la pinza de amarre,

figura [0}

El desplazamiento relativo g, entre los diferentes elementos de contacto
o garras de la pinza, figura[£.10] se calcula mediante la ecuacion [£.65] donde

k. es la rigidez de los elementos de contacto de la pinza de amarre en la
direccion Z, figura[4.7]

F. % 3R
S Bl SN 5 159) 4.
e (4.65)
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Fs

Figura 4.10: Deformaciéon por momento flector y fuerzas de friccién

La fuerza estética de friccion Fy, se calcula con la ecuacion [4.66]

F, = 3DpOk,
2

La inclinacion de la pieza de trabajo produce un distanciamiento en la
direccion axial Aly;, figura entre las garras de la pinza de amarre. El
distanciamiento Aly;, proviene de la variacion de longitud de cada uno de
los elementos de contacto o garras de la pinza Al;. El angulo de inclinacién
en cada uno de los elementos de contacto de la pinza de amarre §2;, sera
igual al dngulo de inclinaciéon debido a la pieza de trabajo, €2, afectado por
la rigidez del plato porta-pinzas, k., ante la fuerza de amarre F, calculada

en el punto [3.5] del capitulo [3] ecuaciones [4.67] [4.68] [£.69] y [4.70]

(4.66)

Q=0 (4.67)
o = _ Laeali (4.68)
kr,T
Q
Qine—i) = 5 (4.69)

. FseAli(nc—i)

Qi(no—iy = (4.70)

kr,T

Siendo las ecuaciones[4.67]y [£.68] para elementos que no tienen elemento
de contacto simétrico y estan por encima del eje de simetria de la pinza de
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amarre, para el caso contrario se empleardn las ecuaciones [£.69) y .70 En
estas ecuaciones no se ha considerado la variacién que el alargamiento, Al;,
que cada uno de los elementos de contacto provoca en la rigidez del plato
porta-pinzas, k. 7.

Mediante las ecuaciones [.71] y [£.72] se obtienen los valores de alarga-
miento para las garras sin elemento de contacto simétrico y con elemento de
contacto simétrico, respectivamente.

kr 7
Al; = — 4.71
. (4.71)
3k, 70

Por tanto, el distanciamiento, Aly;, entre dos garras de la pinza de ama-
rre se calcula por la ecuacion £.73]

_ 3kt

Por consiguiente, la componente segin el eje R, del momento flector
resultante, M, figura [£.10] se obtiene por la ecuacion .74 .
My, = FyeAly; + Fed; Dy (4.74)

Por tanto, sustituyendo en la ecuacion [£.74] se obtiene, el angulo de in-
clinacion de la pieza de trabajo, €, ecuacion [{.75]

_ 2M,,
 3k.7 + 2k.d; Dp?

(4.75)

Las reacciones en los elementos de contacto o garras de la pinza de amarre
debida a la componente M, del momento flector resultante M, representa-
das en la figura [4.8] se obtienen mediante la ecuacion para el caso de
pinzas con nimero de garras impar, y mediante la ecuacion [1.77], para pinzas
con nimero de garras par.
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-1
Foan, Fam, Fam, 0 2G1 )
Feoom, Fpoum, Fa2um, 0  Go~
1 : 1 (4.76)
Fring,,  Fyinv,  Feing, v 0 —CGi
-1
anc,Myl Fyanyl anmMyl 0 _Cinc
-1
Fa;l,My1 FyLMyl FZLMyl 0 2¢ )
F.’E2,My1 FyQ,Myl Fz2,Myl 0 Cp2_
yl . - -1 (477)
F.’L"L',Myl Fyi,Myl FZ’L',Myl O _2Cpl
—-1
Fxnc,Myl Fync,Myl anC,Myl 0 _Cpnc

Siendo en las ecuaciones y 77, ¢, la agrupacion de términos de la
ecuacion [1.75] y de la ecuacion [A.78]

Bk + 2kod; D’

(4.78)

Por el mismo razonamiento anteriormente expuesto, se obtienen las reac-
ciones en los elementos de contacto o garras de la pinza de amarre, debida
a la componente M, con las ecuaciones N para el caso de garras
impar y par respectivamente.

Fa:l,Myl
Fua iy,

Fibi,Myl

Fxnc,My1

FylvMyl

Fy27My1

F,

yiaMyl

Fync»Myl

le,Myl
Feom,,

FZi,Myl

an57My1

xl

[an}

—¢a !

—Cio !
2

_Cinc -1

(4.79)
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0 _Cpli1
0 _Cp2_1
Fon, Fam, Fam, : :
Foan,, Fpoum, Foum, 0 2pi
' 5 ' 0 —Gsny '
Frirvty  Fying,,  Feing, o : : (480)
: : : 0 263
Fonemyy  Fynemyy  Fanediy 0 _CID(Z'-F"TJrl)i1
0 G '



Capitulo 5

Modelos numeéricos

5.1. Introduccion

En este capitulo, se describen los modelos numéricos, implementados en
software ANSYS, que serviran para comprobar los modelos analiticos pro-

puestos en los capitulos By f.4.1]

En los modelos planteados, se han seleccionado como referencia varios
platos porta-pinzas basicos accionados por traccién, para el amarre por el
interior de las piezas de trabajo, mandriles expansibles, que equipan pinzas
basadas en la norma DIN 6343, [76]. Las geometrias de los mandriles y de
las pinzas ensayadas se recogen en la figura [5.1] y en la tabla 5.1.

[e]
=
% /
- W@%
Vi L

V
/ G Lr
A a=542"38"

Figura 5.1: Geometria de referencia para mandril y pinzas

71
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10) 1) Longitud | Longitud | Carrera | Carrera 10)
pinza | fondo pinza libre delantera | trasera | rosca
Dpf7 | Bh6 Lp Ly Lo Q M
mm mm mm mm mm mm mm
14,70 14 35 11 6 5 5
17,70 14 35 11 6 5 5
19,70 14 35 11 6 5 5
20,70 20 45 12 6 10 8
22,70 20 45 12 6 10 8
24,70 20 45 12 6 10 8
26,70 20 45 12 6 10 8
Tabla 5.1: Dimensiones mandriles y pinzas ensayadas
5.2. Modelo para los mecanismos de amarre y desa-

marre

Como se expuso en el capitulo[3] el proceso de amarre y desamarre de la
pieza de trabajo se realiza en estado estético, aunque es necesario calcular las
fuerzas de corte previstas, de cardcter dinamico, para determinar la fuerza
minima necesaria de accionamiento, F.., que ha de suministrar el piston de
accionamiento. La fuerza accionamiento, Fj.., fue calculada analiticamente

en el punto [3.4] del capitulo B]

Para realizar la simulacion, se opté por un modelo tridimensional comple-
to de la pieza de trabajo y la pinza de amarre, estos elementos se mallaron de
forma homogénea con elementos tetraédricos de diez nodos (SOLID187), ob-
teniéndose 27545 elementos y 44833 nodos. Se definié un contacto superficie-
superficie sin friccion, empleandose para ello elementos de ocho nodos (CON-
TA174) y (TARGEL170). Se dispuso un sistema de coordenadas en el centro
de la parte delantera de la pinza amarre. Las propiedades mecanicas de ma-
teriales para la pinza de amarre se recogen en la tabla 5.2, [82], [83], y para
la pinza de trabajo se tomaron las de un acero C45E, [82].

Se realizaron diez simulaciones estaticas por pinza ensayada, tabla 5.1,
con la pinza en su posicion final de amarre. Para mayor facilidad en la apli-
cacion de la carga, se aplicdé en forma de presién normal a la superficie de
contacto entre la pinza de amarre y el cono de accionamiento, se tomé como
extremo empotrado la propia pieza de trabajo, considerada infinitamente ri-

gida, figura 5.2
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Figura 5.2: Cargas y condiciones de contorno

5.3. Modelos para las deformaciones sin velocidad
de giro

Para simular la holgura méaxima entre la pinza y la pieza de trabajo,
H,,0., calculada analiticamente en el punto del capitulo |3] y obtener la
fuerza de amarre, Fyo, y por tanto la fuerza de accionamiento, F..2, con-
sumida en establecer el contacto entre las garras de la pinza de amarre y
la pieza de trabajo, asi como la rigidez, k,, que inicialmente presentan los
elementos de contacto o garras de la pinza, se opté por un modelo tridi-
mensional completo. No es necesario, para este caso, representar la pieza de
trabajo ni el piston de accionamiento. Se utilizé6 un sistema de coordenadas
en el centro de la parte delantera de la pinza de amarre y otros sistemas
sobre el extremo de los elementos de contacto o garras de la pinza de ama-
rre, estos dltimos, girados convenientemente para obtener los resultados con
mayor facilidad y desplazados la distancia Lo sobre la que no actta el cono
de accionamiento, figura 5.3

El cono de accionamiento y la pinza de sujecion, fueron mallados de for-
ma homogénea empleando elementos tetraédricos de diez nodos (SOLID187),
con un total de 14583 elementos y 30128 nodos. En la definicién del contacto,
superficie-superficie, se emplearon elementos de ocho nodos (CONTA174) y
(TARGE170). Se consideraron diversos tamanos de malla hasta obtener la
convergencia requerida en los resultados. Las caracteristicas mecénicas de
los materiales empleados para el cono de accionamiento y la pinza de amarre
se recogen en la tabla 5.2, [82], [83], ambos materiales fueron considerados
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.00 20,00 (mm)

10.00

Figura 5.3: Modelo geométrico y sistemas de coordenadas

Componente | Material | Médulo | Coeficiente | Limite
elastico Poisson elastico
GPa MPa
Cono 18CrMo4 210 0,28 685
Pinza 50CrvV4 210 0,28 950

Tabla 5.2: Caracteristicas de los materiales del cono y la pinza

perfectamente elasticos. El coeficiente de friccion dindmico entre el ambas
piezas con superficies rectificadas y desengrasadas, p, fue de 0,09, [84].

Se realizaron simulaciones no lineales estaticas y dindmicas. En este caso
los efectos no lineales son debidos fundamentalmente a la friccién del contac-
to definido en el modelo. En los estudios estaticos se aplicaron fuerzas en la
parte frontal de la pinza de amarre en diez pasos, siendo el extremo fijo la par-
te trasera del cono de accionamiento. En los estudios dindmicos se aplicaron
las mismas condiciones de carga y de contorno, pero se asigné una velocidad
de penetracion de la pinza de amarre en el cono de accionamiento, figura

Para estudiar la rigidez del mandril expansible, k, 7, debida a la fuer-
za de amarre, Fy., durante el proceso de compactacion, esto es, cuando la
pinza a alcanzado el contacto con la pieza de trabajo, calculada en el punto
del capitulo |3 se opté6 nuevamente por un modelo tridimensional com-
pleto del mandril expansible, incluyendo la pieza de trabajo. Se emplearon,
para este caso, elementos tetraédricos de diez nodos (SOLID187) para el
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Figura 5.4: Cargas y velocidad de penetracion I

mallado homogéneo de la pinza de amarre, el pistéon y el cono de accio-
namiento, sin embargo, la pieza de trabajo fue mallada con hexaedros de
veinte nodos (SOLID186), lo cual, favorecié enormemente la convergencia de
los resultados, esto origind 36439 elementos con 81621 nodos. Los contactos
superficie-superficie entre pinza de amarre - pistén de accionamiento y pinza
de amarre - pieza de trabajo fueron definidos sin friccién mediante elementos
(CONTA174) y (TARGE170). El contacto, también superficie - superficie,
entre cono de accionamiento - pinza de amarre, fue definido mediante los
mismos elementos de contacto pero se asign6é un valor de rozamiento entre
las superficies, consideradas rectificadas y desengrasadas, de 0,09, [84]. Se
emplearon los mismos sistemas de coordenadas que en el caso anterior.

Las propiedades mecanicas de los materiales de cada uno de los diferentes
componentes del mandril expansible, se encuentran en la tabla 5.3, [82], [83].

Componente | Material | Mo6dulo | Coeficiente | Limite
elastico Poisson elastico
GPa MPa
Cono 18CrMo4 210 0,28 685
Pinza 50Crv4 210 0,28 950
Piston C45E 210 0,2 430
Pieza C45E 210 0,2 430

Tabla 5.3: Caracteristicas de los materiales de los componentes

Se realizaron dos tipos de simulaciones no lineales. En el primer caso,
estatico, las cargas se aplicaron en el extremo del pistén de accionamiento
en diez incrementos, tomandose como empotramientos la parte trasera del
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cono de accionamiento y la pieza de trabajo, considerada esta ultima, como
infinitamente rigida. En el segundo caso, dindmico, se aplicé una velocidad
de penetracion constante a la pinza de amarre, manteniéndose las cargas y
restricciones del caso estético, figura [5.5]

Figura 5.5: Cargas y velocidad de penetracion 11

5.4. Modelos para las deformaciones con velocidad
de giro

5.4.1. Influencia de la fuerza centrifuga

Para comprobar la influencia de la fuerza centrifuga Fie,, calculada ana-
liticamente en el punto del capitulo , sobre la fuerza de amarre Fj., se
realizo6 un modelo tridimensional completo del mandril expansible. Se em-
plearon las mismas caracteristicas de malla, los mismos sistemas de coorde-
nadas, idénticos tipos de contacto y caracteristicas de materiales que en el
caso anterior.

Se realizaron diferentes simulaciones no lineales dindmicas, con iguales
condiciones de carga y condiciones de contorno que en el caso del estudio
estatico anteriormente expuesto, pero ahora se animé de diferentes veloci-
dades de giro, aplicadas de forma incremental, al modelo realizado, figura[5.6

5.4.2. Influencia de las fuerzas de proceso

Las fuerzas de corte o de proceso fueron calculadas analiticamente se-
gun el modelo de Victor-Kienzly, [77]. Obviamente, una mayor calidad en la
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Figura 5.6: Cargas y velocidades de giro

determinacion de las fuerzas de corte implicard una mayor exactitud en los
valores obtenidos por los modelos propuestos en la presente Tesis Doctoral.

En estos anélisis, para comprobar el modelo analitico propuesto en el
punto [.3] del capitulo [5.4.1] se empleé el mismo modelo geométrico tridi-
mensional completo que en el caso precedente. También se emplearon idén-
ticas caracteristicas de malla, sistema de coordenadas, tipos de contactos y
materiales.

W
W
0.00 30.00 {rm)
_— e

14.00

Figura 5.7: Cargas en proceso

Se llevaron a cabo diversas simulaciones no lineales dindmicas, aplicando
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las fuerzas de corte o de proceso calculadas por los modelos expuestos, en
las direcciones de los ejes X,Y, Z, de forma incremental y en el didmetro
exterior de la pieza de trabajo y considerando en todos los incrementos la
aceleracion de la gravedad, la fuerza de accionamiento se aplico en el extremo
del pistéon, empledndose, como en casos anteriores, el extremo final del cono
de accionamiento y la pieza de trabajo como extremos fijos, se aplic6 una
velocidad de giro de 2000, figura [5.7]

man’

Los diferentes valores numeéricos empleados asi como los resultados ob-
tenidos por los diversos modelos numéricos descritos en el presente capitulo
se analizaran y compararan con los obtenidos por los modelos analiticos y
experimentales en el capitulo [7]



Capitulo 6

Dispositivo experimental y
ensayos

6.1. Introduccion

Una parte muy importante de la presente Tesis Doctoral es la fase ex-
perimental. En este capitulo, se detalla el prototipo experimental empleado,
sus componentes asi como el diseno de los experimentos que serviran de va-
lidacién de los modelos analiticos y numéricos propuestos, que persiguen la
predicciéon del comportamiento estatico y dindmico de los platos porta-pinzas
automaticos. El objetivo secundario de este capitulo es validar una metodo-
logia de ensayos no destructivos, en su aplicaciéon a las pinzas de amarre
basadas en la norma DIN 6343, [76]. Con estos objetivos se realizaron los
siguientes ensayos:

= Determinacion de la deformacion maxima de la pinza de amarre hasta
alcanzar la posicién de contacto con la pieza de trabajo y posterior
obtencién de la rigidez presentada por la pinza durante este proceso
inicial k.

= Determinaciéon del par de amarre o momento torsor maximo M; por
aplicacion de fuerza de accionamiento Fi..

= Determinacion de la deformacion ante la fuerza de amarre F., durante
el proceso de compactacion y posterior obtencién de la rigidez total del
sistema de amarre k,. 7.

6.2. Experimentacién

Para la realizacion de los diferentes ensayos, se fabricaron dos conos pa-
tron en material 18CrM o4 templado y revenido, [82], [83]. Las caracteristicas
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geométricas de los conos patron fabricados, se detallan en la figura [6.1]y en
la tabla 6.1.

=

™

Figura 6.1: Dimensiones de los conos patron

Bh6|] G | P | Q| C | E
mim mim mim mim mim mim
14 | 10 | 70 | 5 9 | 47
20 | 10 | 70 | 10 | 9 | 61

Tabla 6.1: Dimensiones conos patréon

Se ensayaron pinzas para sujecion por el interior fabricadas en acero es-
pecial para muelles 50CrV4 templado y revenido, [82], [83]. Dichas pinzas se
seleccionaron con vastago incorporado, el cual actuarda de pistéon de accio-
namiento en la plataforma experimental. La geometria y las medidas de las
diferentes pinzas con vastago, se encuentran en la figura[5.1]y en la tabla 5.2
del capitulo

Posteriormente, los mandriles expansibles, conjunto cono patrén-pinzas
de amarre con véastago, se montaron en un dispositivo de accionamiento au-
tomatico. Este dispositivo experimental completo se muestra en la figura[6.2]

El banco experimental de mandriles expansibles de accionamiento auto-
mético de la figura [6.2] se ha diseniado y fabricado ex profeso para realizar
los ensayos experimentales de las pinzas. El banco de ensayos consta de los
siguientes elementos:
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Figura 6.2: Banco experimental de accionamiento automaéatico

1. Mandril expansible probeta (elemento a ensayar), ampliamente descri-
tos en el parrafo anterior.

2. Circuito electro-neumatico (electrovalvulas, tubos, racores,...).

3. Cilindro neumético de doble efecto SMC Serie C85, didmetro 10 mm,
carrera maxima 50 mm, presién minima 0,22 MPa, presiéon maxima 1
MPa.

4. Bancada con anclajes previstos para nivelaciéon en méaquina de medi-
cion.

5. Panel neuméatico FESTO, tension suministrada 24V DC, presién mé-
xima suministrada 1 MPa.

Todos los ensayos fueron realizados en condiciones de laboratorio a tem-
peratura controlada de 22° C.

6.3. Determinacion de la deformacion inicial de la
pinza de amarre

Para este ensayo, el sistema de medida incorporado al dispositivo expe-
rimental, estaba conformado por los siguientes elementos, figura [6.3
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Figura 6.3: Plataforma experimental para la medida de la deformacién libre

1. Maquina de medicion por coordenadas BROWN-SHARPE, modelo ga-
ge 2000 R y software PC-DMIS 3.5.

2. Dispositivo experimental de accionamiento automético con célula de
carga SENEL, modelo SX1, para medir las fuerzas de accionamiento,
con rango de mediciéon de la componente axial £ 100 kg, calibracién:
0-100 kg, sobrecarga permitida: + 150 kg, sensibilidad: 2 va:I: 0,1 %.

3. Para la adaptacion, el registro y la visualizaciéon de las seniales de fuerza,
se us6 un adaptador monocanal de carga marca SENEL tipo VBasic.

4. Computador para operacion y adquisicién de medidas de la maquina
de coordenadas, con software PC-DMIS 3.5. También se emple6 para
adquirir datos de fuerza.

Se realizaron, inicialmente, medidas longitudinales, figura[6.3p, las cuales
permitieron alinear el dispositivo experimental con el marmol de la maquina
de medicién por coordenadas y determinar la longitud total del especimen
de pinza de sujecién a ensayar. Seguidamente, se realizaron medidas trans-
versales, figura [6.3p, que consistieron en realizar medidas diametrales de las
pinzas de amarre a diferentes longitudes y con distintas fuerzas de acciona-
miento suministradas por el cilindro neumético del dispositivo experimental.
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6.4. Determinaciéon del par de amarre o momento
torsor maximo por aplicacién de la fuerza de
accionamiento

Para la realizaciéon de este ensayo, se emplearon, ademas del dispositivo
experimental anteriormente descrito, otros elementos de medida adicionales,
como puede observarse en el esquema de la figura [6.4] El sistema de medida
consta de:

0 R

FUERZA

DE
m’;‘é‘s% oy ACCIONAMIENTG
(AXIAL)

Figura 6.4: Esquema cadena de medida para medir el par de amarre

1. Torquimetro (estatico) LORENZ MESSTECHNIK, modelo D-2431,
con rango de medicion del par estatico &= 20 Nm, calibracién, sen-
tido horario: 0,2-20 Nm, sensibilidad 1 m?vi 0,2 %, bocas para llave
hexagonal de i inch., acorde a ISO 1173.

2. Llave con extremo hexagonal acorde a ISO 1173.
3. Pieza amarrada.

4. Pinza a ensayar.

5. Porta-pinzas (dispositivo experimental).

6. Célula de carga SENEL, modelo SX1, con rango de medicién de la com-
ponente axial & 100 kg, calibraciéon: 0-100 kg, sobrecarga permitida: +
150 kg, sensibilidad: 2 %Y+ 0,1 %.

7. Para adaptar, rigistrar y visualizar las senales de par y de fuerza, se em-
plearon, respectivamente, un amplificador de doble canal de la marca
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LORENZ MESSTECHNIK tipo SI-USB-U10 y un adaptador monoca-
nal de carga marca SENEL tipo VBasic.

8. Computador para operacion y adquisiciéon de medidas, no representado
en el esquema de la figura

El objetivo principal de este ensayo es la obtenciéon del par de amarre
proporcionado por la pinza, mediante la aplicaciéon de diferentes fuerzas de
accionamiento sobre el porta-pinzas, lo cual produce diferentes fuerzas de
amarre sobre la pieza amarrada; y la lectura del par que produce un des-
plazamiento angular en la pieza amarrada, para dichas diferentes fuerzas de
accionamiento.

6.5. Determinacion de la deformacion ante la fuer-
za de amarre

El equipo empleado para la realizaciéon de este ensayo, ademas del siste-
ma de captaciéon de fuerza, se muestra en la figura 6.5

Figura 6.5: Esquema de la cadena de medidas con extensometria

1. Sistema portatil de adquisicion y grabacion de medidas extensométri-
cas de la marca VISHAY Micro-Measurements, modelo P3.

2. Galgas extensométricas unidireccionales de la marca VISHAY Micro-
Measurements, modelo L2A-XX-062LW-120, con resistencia de 12092+
0,6 %.



6.5. Determinacion de la deformacion ante la fuerza de amarre 85

3. Cable de la marca VISHAY Micro-Measurements, modelo 326-DFV.

4. Pinza amarrada, didmetro amarrado D,, = 19,70H7, longitud ama-
rrada L,, = 24mm.

5. Porta-pinzas (dispositivo experimental).

6. Lupa con iluminacién para el pegado del galgas.

Se preparé la superficie de la pinza dandole un acabado manual median-
te lijas de agua y posterior limpieza con productos quimicos, figura [6.5h.
Se procedi6 al pegado de las galgas extensémetricas aproximadamente en
los extremos de la pieza amarrada, empleando un pegamento cianocrilato y
limpiando el sobrante con teflon, figura [6.5p. Seguidamente, se soldaron los
cables a los extremos de las galgas extensométricas, aislando con silicona los
extremos libres de las conexiones para evitar contactos no deseados. Final-
mente, se introdujo la pieza de trabajo y se realizaron ensayos con fuerzas
de accionamiento de entre 25N a 250N una vez alcanzado el contacto entre
la pinza y la pieza de trabajo, figura [6.5k.

Para calcular la presion de amarre en funcién de la deformacién, p;, en
cada punto, se supuso que la pinza de amarre se comporta como un cilin-
dro a presién, se desprecié la deformacion lateral,er,, que resultd, como se
esperaba practicamente nula, empleandose las ecuaciones [6.1] y [6.2] donde
or es la tension principal en la direccion radial, e es la deformaciéon radial
medida, v el coeficiente de poisson de la pinza, £ su moédulo de elasticidad
y e el espesor de la pinza en el punto medido.

€p +vep) E
ORzi( I_VQ) (6.1)
4ope
D = R (6.2)

Dy,






Capitulo 7

Resultados y evaluacién

7.1. Introduccion

En este capitulo se exponen los resultados obtenidos del procesamiento
de los modelos y las medidas registradas en los ensayos realizados. Inicial-
mente se exponen los resultados de tension, segin el criterio de Von Mises,
y las presiones de contacto obtenidas mediante los modelos numéricos, des-
critos en el capitulo [5} Seguidamente se exponen y comparan los resultados
obtenidos mediante los modelos analiticos propuestos, los modelos numéricos
y los ensayos experimentales realizados, estos ultimos ampliamente descritos
en el capitulo [6]

Los modelos analiticos propuestos fueron implementados en MATLAB.

Los valores de los coeficientes de variacion (C.V.) expresados en tanto
por ciento entre los resultados obtenidos de cada modelo, inferiores en gene-
ral al 6 %, acreditan el comportamiento lineal de las pinzas de sujecion y la
bondad de los modelos propuestos.

7.2. Tensiones y presiones en los contactos

7.2.1. Tensién a lo largo del contacto cono-pinza

A fin de mejorar la comprension del analisis de los resultados, se define
un parametro adimensional, 7, determinado por la ecuacién donde L,
es la longitud del cono de accionamiento que esta en contacto con la pinza
de sujecién en un determinado momento, L; se obtiene mediante la ecuaciéon
[(2] y Lp es la longitud total de la pinza a ensayar, veasé la figura [6.1] del
capitulo [6] Obviamente, 0 < 7 < 1.
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T=— (7.1)

Ly=Lp— I, (7.2)

Las simulaciones se realizaron empleando dos aceros diferentes cuyos li-
mites elasticos son S¢, = 685M Pa (cono) y Sy, = 950M Pa (pinza), como
se muestra en la tabla tabla 5.2 del capitulo p| Por consiguiente, el valor
maximo del ratio definido por la ecuacion [73] donde oy, es la tension de
Von Mises y 5; es el limite elastico del cono de accionamiento y de la pinza
de amarre respectivamente, no puede estar por encima de uno.

Ovm,mazx <1 (73)
Si

Como se muestra en la figura [7.I] para una pinza especimen de dia-

metro nominal Dp = 19,70mm con una fuerza de accionamiento aplicada

Fyee = 250N, en los puntos situados en el borde de los orificios laterales,

la tensiéon experimenta un rapido incremento. Sin embargo, en el resto de

los puntos, del cono de accionamiento y de la pinza de amarre, no aparecen
cambios bruscos en la tensién de Von Mises.

0z

018+

ratio Von Mises

Figura 7.1: Tension a lo largo del contacto cono-pinza, Fy.. = 250N

También se realizaron simulaciones disminuyendo el dngulo del cono de
accionamiento « y, por tanto, el de la pinza de amarre, ya que segtn las ecua-
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ciones [3.18]y B:19| del capitulo [3] la fuerza de accionamiento disminuye con el
angulo, mientras que, por el contrario, aumenta la fuerza de amarre. No obs-
tante, minimas variaciones del angulo a provocan un rapido aumento de las
tensiones residuales en la pinza de amarre. Esto puede observarse en la figura
[7-2] donde se mantuvo constante la fuerza de accionamiento F,.. = 250N,
para una pinza de didmetro nominal Drp = 19,70mm, y se decrement6 el
adngulo «, desde de 10°, en 0, 5° hasta llegar al valor 1 del ratio Von Mises.

]
-
T

=
om
T

ratio Von mises
[ [
=N o

=
[N
T

=
[N
T

o

[}

Angulo cono (o)

Figura 7.2: Variacién tension maxima,o,,,, con angulo de cono, Fy.. = 250N

7.2.2. Presion a lo largo del contacto cono-pinza

La presion méxima de contacto, pmaz, entre el cono de accionamiento
y la pinza de sujecién para una fuerza de accionamieto Fy.. = 250N, se
determiné analiticamente mediante la ecuaciéon del capitulo [3] con las
caracteristicas del cono de accionamiento, para una pinza de didmetro no-
minal Dp = 19, 70mm, expuestas en la tabla 6.1 del capitulo [6] Se obtuvo
un valor de presién maxima de contacto de 834,445 kPa.

La figura [7.3] muestra la distribucion de la presion de contacto obtenida
mediante el anélisis por elementos finitos. Como se supuso en la realizaciéon
del modelo analitico, en el apartado[3.4] del capitulo [3] la presion de contacto
entre el cono de accionamiento y la pinza de amarre permanece practicamen-
te constante. El error entre los dos modelos es de apenas un 2% (pues, en el
modelo de elementos finitos es de 814,25 kPa.
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Figura 7.3: Presion de contacto cono-pinza, Fge. = 250N

7.2.3. Tensién a lo largo del contacto pinza-pieza de trabajo

En este apartado, para facilitar el analisis de los resultados, se define otro
parametro adimensional, ¢, ecuacion [7.4] siendo L. la longtitud del elemen-
to de malla empleado en el andlisis por elementos finitos y L, la longitud
amarrada de la pieza de trabajo. Obviamente, 0 < ¢ < 1.

¢ = (7.4)

En este caso, las simulaciones se realizaron empleando dos aceros di-
ferentes cuyos limites eldsticos son S, = 430M Pa (pieza de trabajo) y
Spn = 950M Pa (pinza), como se muestra en la tabla tabla 5.2 del capi-
tulo [l Por consiguiente, el valor maximo del ratio definido por la ecuaciéon
[7-3] donde oy, es la tension de Von Mises y ahora S; es el limite elastico de
la pieza de trabajo y de la pinza de amarre respectivamente, al igual que en
el caso del contacto entre el cono de accionamiento y la pinza de amarre, no
puede estar por encima de uno.

La figura [7.4] muestra la distribuciéon de tensiones, segun el criterio de
Von Mises, para un elemento de malla de L. = 1mm, una longitud ama-
rrada de L,, = 24mm, una pinza de didmetro nominal Dr = 19, 70mm,
un didmetro de la pieza amarrada de D,, = 19,70H7 y con una fuerza de
accionamiento suministrada de F,.. = 250N.
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Figura 7.4: Tension a lo largo del contacto pinza-pieza, Fye. = 250N

Como puede observarse en la figura [7.4] para la pinza de amarre, en los
puntos mas préoximos su extremo, donde se acopla el piston de accionamiento,
desde ¢ = 0 a ¢ = 0, 3 las tensiones presentan un ligero incremento debido a
los esfuerzos a tracciéon suministrados por el piston de accionamiento. En los
puntos situados en las cercanias de los orificios laterales de la pinza, desde
¢ = 0,65 a ¢ = 0,75, se produce un repentino incremento en las tensiones,
este incremento se debe fundamentalmente a esfuerzos cortantes, que, como
se verd en el siguiente apartado, no originan efectos negativos en la presion
de contacto entre la pinza y la pieza de trabajo. El cono de accionamiento
también se ve afectado por los esfuerzos tractores en sus puntos mas cercanos
al piston de accionamiento, no obstante, la tensiéon disminuye paulatinamen-
te a medida que sus puntos se van alejando del pistén de accionamiento.

7.2.4. Presién a lo largo del contacto pinza-pieza

El valor de la presiéon de contacto entre la pinza y la pieza de trabajo,
p, fue determinada analiticamente mediante las ecuaciones [3.18] [3.19] y [3.28|
del capitulo 3] Obteniéndose un resultado de 2570, 58k Pa, para una pinza
espécimen de didmetro nominal Dp = 19, 70mm. El resto de sus dimensio-
nes puede encontrarse en la tabla 5.1 del capitulo 5] La longitud de pieza
amarrada fue de L,, = 24mm con un diametro amarrado de D,, = 19, 70H7
y fuerza de accionamiento de Fj.. = 250N . El valor maximo de la presiéon de
contacto entre la pinza de amarre y la pieza de trabajo, obtenido mediante
el modelo de elementos finitos expuesto en el punto del capitulo [5| fue de
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2262,08k Pa. También, y dada la importancia de este contacto, se realizaron
medidas experimentales con extensometria sobre el dispositivo experimental
descrito en el capitulo [6] empleando la plataforma experimental descrita en
el punto [6.5 obteniéndose una presion de contacto de 2339, 17k Pa.

Como se muestra en la figura[7.5] la distribucion de la presion de contacto
a lo largo de la pieza de amarre permanece practicamente constante, como
se supuso en el desarrollo del modelo analitico propuesto en el capitulo 3} No
obstante, el coeficiente de variacién (C.V.) entre las medidas experimentales
y el modelo de elementos finitos estd en torno a un 3,3 % y entre el modelo
analitico y los resultados experimentales aumenta hasta un valor del 9,8 %,
esto es debido a que el modelo analitico, inicialmente propuesto, no tiene en
cuenta la rigidez total del sistema de sujecién.
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Figura 7.5: Presiéon de contacto pinza-pieza, Fye. = 250N

Mediante la correcciéon propuesta en el punto [3.5] del capitulo [3] con las
medidas del cono de accionamiento, pinza de amarre y pistéon del dispositivo
experimental presentadas en la figura del capitulo 5] se determinara, més
adelante, la rigidez total del sistema de amarre, lo cual permitira corregir el
valor de la presién de contacto entre la pinza de amarre y la pieza de trabajo
obtenido mediante el modelo analitico inicial.
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7.3. Par de amarre suministrado

El par de amarre suministrado, en estado estatico, para una determina-
da fuerza de accionamiento fue medido mediante la plataforma experimental
descrita en el punto [6.4] del capitulo ] Como en dicho punto se indico, se
midié el valor del par a partir del cual se produce un desplazamiento an-
gular en la pieza amarrada. Se amarré una pieza por su interior, siendo su
didmetro de amarre de D,, = 19,70H7, indicar que para mayor facilidad,
se emple6 un pieza con forma exterior hexagonal, cuyo didmetro exterior
efectivo y longitud amarrada fueron de D4 = 24mm y L,, = 24mm respec-
tivamente, se realizaron medidas para fuerzas de accionamiento desde 150N
a 250N, con pinzas de didmetro nominal de Dy = 19, 70mm. La figura [7.6]
muestra los resultados experimentales obtenidos del par de amarre cuando
se produce el deslizamiento en la superficie de contacto entre la pieza y la
pinza de sujecién, para una fuerza de accionamiento de 250/V.
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Figura 7.6: Determinacion del par de amarre, Fy.. = 250N

Seguidamente, se determiné el par de amarre analiticamente, mediante
la ecuacion [3.31] del capitulo [3] considerando un valor de rozamiento entre
las superficies en contacto, de la pinza de amarre y de la pieza de trabajo, de
tew = 0,09 [84], y tomando el valor de la presion de contacto obtenido anali-
ticamente para cada valor de fuerza de accionamiento. También se determind
el valor del par amarre, introduciendo en la ecuacion [3.31] del capitulo [3] el
valor de la presién de contacto méxima obtenida mediante el modelo de ele-
mentos finitos presentado en el punto [5.3] del capitulo [f
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La figura [7.7] compara los resultados obtenidos mediante los modelos
analitico, de elementos finitos y los resultados obtenidos experimentalmen-
te. En la tabla 7.1 se exponen los valores méximos obtenidos mediante los
modelos y las pruebas experimentales para una fuerza de accionamiento de
Faee = 250N.
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Figura 7.7: Par de amarre: analitico, MEF, experimental

M, M, M, C.V. | C.V. | C.V.
Ana. | MEF | Exp. | Ana. | Ana. | MEF
MEF | Exp. | Exp.
Nmm | Nmm | Nmm % % %
389,70 | 364,01 | 349,49 | 6,59 | 10,32 | 3,98

Tabla 7.1: Par de amarre: analitico, MEF, experimental, Fi,.. = 250N

Los valores més altos de los coeficientes de variacion (C.V.), tabla 7.1, se
deben fundamentalmente a dos fuentes, la primera son los posibles errores
en la determinacién del rozamiento, obtenido de la bibliografia y la segunda
es el hecho, apuntado también en el apartado anterior, de no considerar la
correccion debida a la deformacién del conjunto por la accién de la fuerza de
amarre. Mas adelante se aplicara dicha correccién obteniéndose valores més
ajustados en dichos coeficientes de variacion (C.V.).
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7.4. AnaAlisis de rigideces

7.4.1. Rigidez estatica de la pinza de amarre

La rigidez inicial de la pinza de amarre, k,, fue determinada analitica-
mente mediante la ecuacion [3.36] del capitulo [3] para un rango de fuerzas de
accionamiento entre 25N a 250N. Los datos geométricos de la pinza ensa-
yada, cuyo didmetro nominal fue de Dr = 19,70mm, y del cono de accio-
namiento pueden encontrarse en la tabla 5.1 del capitulo 5]y en la tabla 6.1
del capitulo [6] respectivamente. Los datos de los materiales de la pinza y del
cono de accionamiento se encuentran recogidos en la tabla 5.2 del capitulo o]
El momento de inercia de las garras de la pinza de amarre fue determinado
mediante el mdédulo de geometria del programa ANSYS.
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i : : ‘ : : - o MEF H
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40 B0 80 100 120 140 180 180 200 220 240
Fuerza de accionamiento (N)

Figura 7.8: Deformacién de la pinza: analitico, MEF, experimental

Mediante el modelo de elementos finitos, presentado en el apartado [5.3]
del capitulo 5] y para el mismo rango de fuerzas de accionamiento que en el
caso analitico se determinaron las deformaciones iniciales.

También, se comprobaron experimentalmente los resultados aportados
por ambos modelos, mediante el empleo de la plataforma experimental des-
crita en el punto del capitulo |§|, determinando la deformacion inicial (sin
pieza de trabajo) de la pinza de amarre para el rango de fuerzas de acciona-
miento anteriormente citado.

La figura compara los resultados obtenidos mediante los modelos
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analiticos y de elementos finitos junto con los resultados obtenidos experi-
mentalmente. Las rigideces iniciales de la pinza de amarre, proporcionadas
por los modelos y ensayos realizados, se determinaron mediante las pendien-
tes de la rectas formadas, tabla 7.2.

ky ky ky C.V. | C.V. | C.V.
Ana. | MEF | Exp. | Ana. | Ana. | MEF
MEF | Exp. | Exp.

N N N

o o T % % %
0,0753 | 0,0718 | 0,0754 | 4,80 0,13 4,93

Tabla 7.2: Rigidez inicial pinza: Analitico, MEF, experimental

7.4.2. Influencia de la rigidez del plato porta-pinzas y pieza
amarrada ante la fuerza de amarre

La figura [7.9 muestra la influencia de la rigidez radial total del elemento
de amarre y del contacto pinza-pieza ante la fuerza de amarre. Las geome-
trias de los mandriles y de las pinzas ensayadas se recogen en la figura [5.1] y
en la tabla 5.1 del capitulo[5l Se tom6 un rango de fuerzas de accionamiento
de 25N a 250N para una pinza de amarre de didmetro Dy = 19, 70mm, la
cual amarraba una pieza de didmetro D,, = 19,70H7 con una longitud de
amarre de dgm, = 12mm.

La fuerza de amarre suministrada por el equipo porta-pinzas, fue deter-
minada analiticamente con las ecuaciones [3.18 y 3.19] del capitulo [3] Poste-
riormente, su valor fue corregido, teniendo en cuenta los valores de rigidez de
los componentes del porta-pinzas y de la pieza amarrada, empleando para
ello la ecuaciéon del capitulo[d] sin tener en cuenta los tres primeros tér-
minos, debidos a la velocidad de rotacion, resultando, por tanto, la ecuacién
[7.5] de donde se obtiene la ecuacion siendo RN el factor de rigideces dado
por :TL’T Los valores de rigidez del elemento porta-pinzas, k,. 7, y del contac-
to pieza-pinza, kp;, fueron determinados mediante las ecuaciones y [4.39
del capitulo [4 y el modelo numérico expuesto en el punto [5.3] del capitulo [3]
respectivamente.
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Figura 7.9: Variacion en la fuerza de amarre, con factor de rigidez, dgy =
12mm

Por otro lado, la figura [7.10] presenta la variacion de la rigidez del con-
tacto entre la pieza de trabajo y el elemento de contacto o garra de la pinza
de amarre, k,;, frente a la variacién de la rigidez total del sistema de amarre
(plato porta-pinzas), k, 1.

A la vista de las gréaficas representadas en las figuras[7.9]y [7.10] la fuerza
de amarre, asi como la presiéon de contacto entre la pinza y la pieza de tra-
bajo, calculadas mediante las ecuaciones expuestas en el capitulo [3] deben
ser reducidas en el porcentaje dado en la figura[7.9] ya que parte de la fuerza
de accionamiento, y por tanto parte de la fuerza de amarre, es empleada en
deformar el propio sistema de amarre.

También es posible concluir que una menor rigidez de la pieza de trabajo,
implicard una menor pérdida en la fuerza de amarre.

Por otra parte, segin la figura [7.10] un aumento en la rigidez del pla-
to porta-pinzas, traerd consigo un aumento en la rigidez del contacto entre
la pinza y la pieza de trabajo, incrementando, por tanto, su capacidad de
sujecion. La rigidez radial del sistema de sujecién puede ser incrementa-
da optimizando su estructura, especialmente la estructura de su sistema de
transmision de fuerza.

Tras aplicar la correccién dada por la gréifica representada en la figura
, los coeficientes de variacion (C.V.) entre los modelos analiticos con los
modelos de elementos finitos y resultados experimentales, figuras 77y
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Rigidez contacto (N/pm)
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Figura 7.10: Variacion de la rigidez del contacto pinza-pieza, dgm = 12mm

tabla 7.2, fueron restados en un 3,12 %.

7.4.3. Influencia de la rigidez del plato porta-pinzas y pieza
amarrada ante la fuerza centrifuga

Inicialmente, la fuerza centrifuga fue determinada, con la ecuacion (1.3
del capitulo [] basada en la mecénica del s6lido rigido. La masa del elemento
de contacto o garra de la pinza de sujeciéon fue obtenida de su geometria y
materiales el programa ANSYS. Se ensayé una pinza de didmetro nominal
Dp = 19,70mm la cual amarraba un pieza de acero C45E por su didmetro
interior de D,, = 19,70H7. El mandril fue sometido a una una velocidad
maxima de rotaciéon de 12000~ en incrementos de 100,~. Posteriormen-
te, se aplico la correccion, teniendo en cuenta las rigideces de los diferentes
elementos, propuesta por la ecuacion del capitulo [ Las diferentes ri-
gideces de los componentes del mandril fueron determinadas empleando las
ecuaciones [{.14] .23 [£:31] del capitulo [f] y la ecuacion del capitulo [3]
las rigideces parciales se determinaron con las ecuaciones [.32] .33} .34 y
del capitulo [d] usandose los mismos datos de longitud de amarre que en
el caso anterior. La rigidez del contacto entre la pieza y la pinza de amarre
fue determinada mediante modelo de elementos finitos.

También se realizaron simulaciones dindmicas, empleando el modelo de
elementos finitos presentado en el punto del capitulo [ con los mismos
datos de velocidad de rotacién que en el caso analitico, descrito en el parrafo
anterior.
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La figura[7.11] presenta los resultados de variacion de la fuerza de amarre
con la velocidad de rotacién, obtenidos mediante el modelo analitico basado
en la mecanica del s6lido rigido, con la correccion, debida a las deformaciones
en los diferentes componentes del plato porta-pinzas en situacién de amarre
y el modelo de elementos finitos.
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]
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Variacion fuerza de amarre

Velocidad de rotacién (10° r/min)

Figura 7.11: Influencia de velocidad de rotacion y rigideces, Fyee = 250N

La variacion en fuerza de amarre aumenta con la velocidad de rotacion.
No obstante, debido a la influencia del la rigidez del equipo porta-pinzas, la
variacion en la fuerza de amarre es considerablemente inferior a la calculada
mediante los modelos basados en la mecénica del sélido rigido. Las variacio-
nes en la pérdida de amarre computadas con el modelo de deformacién con
rigideces propuesto se corresponde ampliamente con los resultados obtenidos
con el modelo de elementos finitos.

Contrariamente al caso anterior, una menor rigidez del plato porta-pinzas
se traducird en una menor variaciéon en la fuerza de amarre ante la velocidad
de rotaciéon, también una mayor rigidez de la pieza amarrada implicard una
menor variaciéon. Esto resulta al contrario en el caso de los sistemas de ama-
rre basados en pinzas para amarre por el interior, ya que la propia velocidad
de giro aumentaré la fuerza de amarre.
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7.5. Deformaciones debidas a las fuerzas de proceso

En este apartado se analizan y comparan los valores de deformacion sobre
la pinza de sujecién que originan las fuerzas de corte y el propio peso de la
pieza amarrada. Estas fuerzas dindmicas originan distorsiones en el amarre
de la pieza de trabajo y, en definitiva, variaciones en la presién de contacto
entre las garras de la pinza y la pieza de trabajo y, por tanto, variaciones en
la fuerza de amarre.

En el modelo analitico presentado no se tuvieron en cuentas las deforma-
ciones debidas a los momentos torsores, por considerarse el efecto de éstos
despreciable frente a los efectos de los momentos flectores.

Las fuerzas de corte fueron determinadas, para una operaciéon de corte
oblicuo, mediante el modelo de Victor-Kienzle |77], obteniéndose un valor
total de 866,03N. Se tomd, como en los casos anteriores, una pinza de dié-
metro nominal Dp = 19, 70mm con ntmero de garras impar, que amarra-
ba una pieza, considerada infinitamente rigida, por su didmetro interior de
D, = 19,70H7. El elemento de amarre fue animado con una velocidad de
rotacion de 2000-—=

min*

7.5.1. Deformaciones por esfuerzos radiales

Las deformaciones debidas a los esfuerzos radiales en cada elemento de
contacto, fueron determinadas analiticamente mediante la ecuacion £.59] del
capitulo [d] las fuerza de reaccion en la direccion radial, se calculé analitica-
mente con la ecuacion [£.49] del capitulo [d] Las rigideces de contacto entre
las garras de la pinza y la pieza de trabajo, en las direcciones radial y axial,
se determinaron mediante el modelo de elementos finitos, el resto de para-
metros se obtuvieron de la geometria de la pinza de amarre ensayada. El
modelo anterior fue implementado en Matlab.

A su vez, también se determinaron las deformaciones, en la direcciéon
radial, para cada elemento de contacto de la pinza de amarre, mediante el
modelo de elementos finitos propuesto en el punto del capitulo

7.5.2. Deformaciones por momentos flectores

Las deformaciones relativas en los elementos de contacto o garras de la
pinza de amarre debidas a los momentos flectores provocados por las fuerzas
dinémicas, fueron determinadas analiticamente mediante la ecuacion [4.65]
del capitulo [] los parametros que intervienen en la ecuacién citada fueron
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calculados mediante las ecuaciones [4.66 a [1.75] La rigidez total del sistema,
k.7, fue determinada como en el caso de la influencia de la fuerza centri-
fuga, mientras que la rigidez axial, k,, se determin6 mediante el modelo de
elementos finitos. Este modelo también fue implementado en Matlab.

Ademas, se determinaron las deformaciones debidas a los momentos flec-
tores para cada elemento de contacto de la pinza de amarre, mediante el
modelo de elementos finitos propuesto en el punto [5.4] del capitulo [5]

7.5.3. Deformaciones total ante fuerzas dinamicas

Las figuras [7.12] y [7.13] muestran la deformacion debida a los momentos
flectores y esfuerzos radiales del elemento porta-pinzas y de la pinza de ama-
rre, originados por las fuerzas dindmicas durante el proceso de arranque de
viruta en la seccién central del amarre, respectivamente.

* ANALITICO
* FEM
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Figura 7.12: Deformacién del sistema de amarre (porta-pinzas)

A la vista de la figura [7.12] la alta desviacion del centro del elemento de
amarre es debida a la baja rigidez del prototipo experimental debida a la
alta carga y elevada velocidad de giro. No obstante esta variacién de centro
influird decisivamente en la capacidad de centrado del sistema y por consi-
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Figura 7.13: Deformacion de la pinza de amarre

guiente en la concentricidad del producto final. También se evidencia una
pequena variacién radial de la pinza de trabajo entre los dos modelos reali-
zados, posiblemente debida a las desviaciones entre las rigideces de la pinza,
obtenidas mediante los modelos analiticos y de elementos finitos.

Por otro lado, y a la vista de la figura[7.13] se observa una fuerte deforma-
cién en las partes superior y lateral de la pinza de amarre, lo cual provocara
una disminucién de la fuerza de amarre en la parte superior y un aumento en

la parte lateral, esto afectard en gran medida en la cilindricidad del producto
final.

Estas deformaciones resultan inevitables, ya que en mayor o menor me-
dida, siempre existirdan. Por tanto influirdn en las fuentes de incertidumbre
en la sujecidon de las piezas de trabajo con este tipo de dispositivos, esto se
propone como futura linea de investigacion de la presente Tesis Doctoral.
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7.5.4. Trayectoria descrita por un punto de la pinza

Finalmente, se determind, mediante el modelo de elementos finitos pro-
puesto en el punto [5.4] del capitulo [5] la posicion que describe un punto de la
garra de la pinza en su posicién de amarre, figura[7.14] Esto permite apreciar
como cambiaran de posicién las deformaciones anteriormente estudiadas con
el angulo de rotacion.

Radio (mm)

Radio (mm)

Figura 7.14: Deformacion de la pinza de amarre






Capitulo 8

Diseno final

8.1. Introduccion

En este capitulo se propone el diseno original de un mandril expansible
especial automatico. La pieza de trabajo vendra de fundicién y tras pasar
por la fase de mecanizado interior es amarrada por dicho interior median-
te el mandril expansible, la alimentacién de piezas a la maquina se realiza
por medios automaticos (cambio de cabezal, cinta transportadora, brazo ro-
bot, etc.). El disenio incluye un novedoso sistema de deteccién de presencia
y posicionado de pieza por aire comprimido que, ademads, permite también
controlar la fuerza de accionamiento y un innovador sistema de transmisiéon
de fuerza que también optimiza su estructura, [68].

Asimismo, se presentan los modelos de elementos finitos, estéaticos y di-
namicos, realizados con los paquetes comerciales ALGOR y CATIA, que se
emplearon para realizar los andlisis cinemaéticos y dindmicos del prototipo.

Finalmente, se determina la fuerza dindmica efectiva de amarre del dise-
no final propuesto teniendo en cuenta los modelos analiticos presentados en
esta Tesis Doctoral, comparandose los resultados con los obtenidos mediante
los modelos de elementos finitos del prototipo final propuesto.

8.2. Diseno de un mandril expansible especial

La figura muestra el conjunto explosionado del disenio original de un
porta-pinzas (mandril expansible) especial propuesto en esta Tesis, donde
se han excluido las piezas normalizadas (tornillos, chavetas, juntas, etc.), la
seccion y la perspectiva transparente, y donde también pueden apreciarse
los conductos del sistema de presencia y posicionado de pieza, del disefio

105
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propuesto.

En La figura 8:2] se muestra la vista del conjunto seccionado del disefio
original del mandril expansible propuesto y la tabla 8.1 indica los materiales
y tratamientos para cada elemento mecdnico componente del mandril ex-
pansible especial. Las dimensiones de cada uno de los componentes pueden
encontrarse en los planos incluidos en el disco anexo.

CASQUILLO

EXPULSOR

TAPA
, TRASERA
P
CASQUILLO ’ﬁ’
ACCIONAMIENTO ©) @ TAPA
CASQUILLO Fialol
GUIA

PISTON
ACCIONAMIENTO

CUERPO
MANDRIL

CONO
ACCIONAMIENTO

Figura 8.1: Seccién, explosionado y perspectiva

Resumidamente, se puede describir el funcionamiento del mandril expan-
sible automatico propuesto (ver figura [8.2)):

» El piston de accionamiento (1) va unido a un cilindro hidraulico de do-
ble efecto de la maquina por medio de la pieza adaptadora (2), ambas
piezas estan provistas de un taladro central que es atravesado por la
lanza de aire comprimido (3), que acaba en una camara de acumula-
cion de la cual parten los orificios practicados en otros componentes del
equipo que permiten el paso del aire comprimido utilizado como senal
en el sistema de presencia, posicionado de pieza y control de fuerza de
accionamiento.
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Figura 8.2: Vista de conjunto

= La tapa trasera o contraplato (4), cumple una doble misiéon, por un
lado limita la carrera del pistén de accionamiento y por otra se acopla
por medio de un cono corto segin norma UNE 1540, |?], a la nariz del

husillo de la méaquina.

» El cuerpo del mandril (5), lleva en su extremo el final de los orificios
del sistema de presencia, posicionado y control de fuerza de acciona-
miento, acoplando, ademés, el resto de los componentes del sistema de
accionamiento y actuando como tope de pieza.

= El cono de accionamiento (6) sobre el que desliza la pinza expansible (7)
acopla a su vez el sistema de tiro formado por tres casquillos expulsores
(8) que hacen tope trasero con la tapa del piston (9), y tres tornillos
M8x80 calidad 12.9 conforme a las normas UNE-EN ISO 4762: 2005,
[85], y UNE-EN ISO 898-1:2000, [86]; su par de apriete viene dado por
la norma UNE 17108, [87], y por tultimo el casquillo de accionamiento

(10).

= La segunda tapa del piston (11) cubre el sistema y aloja el contraplato.
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A fin de facilitar la comprensién del funcionamiento del mandril expan-
sible disenado, se agrupan los componentes del mismo atendiendo a que

realicen o no movimiento de traslacién en la direccién axial.

s Piezas con movimiento axial:

e Piston de accionamiento (1).

Pieza adaptadora (2).

e Pinza expansible (7).

Casquillos expulsores (8).

Casquillo de accionamiento(10).

s Piezas sin movimiento axial:

e Lanza de aire comprimido (3).
e Tapa trasera o contraplato (4).
e Cuerpo de mandril (5).

e Cono de accionamiento (6).

e Tapas de piston (9) y (11).

Denominacién Material Tratamiento Marca
Pistén 42CrMo4 Temple-Revenido 1
Adaptador 42CrMo4 Temple-Revenido 2
Lanza C45E - 3
Contraplato 42CrMo4 Temple-Revenido 4
Cuerpo 42CrMo4 Temple-Revenido 5)
Cono 18CrMo4 | Temple-Revenido-Cementado 6
Pinza 50Crv4 Temple-Revenido 7
Casquillos expulsores 18CrMo4 Temple-Revenido 8
Tapas piston C45E - 9-11
Casquillo accionamiento C45E - 10

Tabla 8.1: Materiales y tratamientos componentes mandril
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8.3. Analisis cineméatico y dinadmico

Los estudios realizados en este punto se referirdn siempre a la fuerza ma-
xima de accionamiento admisible por el sistema de amarre propuesto. La
figura [8.3] muestra la secuencia de calculo seguida para determinar la fuerza
de amarre dindmica efectiva del prototipo propuesto, teniendo en cuenta las
correcciones debidas a las rigideces y deformaciones de los componentes del
mandril expansible especial, segiin los modelos analiticos propuestos en la
presente Tesis Doctoral.

Figura 8.3: Secuencia de céalculo seguida para calcular la fuerza de amarre
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8.3.1. Determinacion de la fuerza maxima de accionamiento

Tras descripciéon del funcionamiento del mandril realizado en el punto
del presente capitulo, Visto que los elementos mecénicos de tiro son
los tornillos los tornillos de M8 de 80 mm de longitud, figura [8.4] seran los
elementos més solicitados, mientras unen el casquillo actuador con el pistéon y
transmiten el movimiento del pistén a dicho casquillo actuador. Los tornillos
estaran fuertemente traccionados en su cabeza, en el momento del amarre.

Segun la norma UNE-EN-ISO 4762, [85], la tensién méxima a traccion
de un tornillo, calidad 12.9, se determina mediante la ecuacion 8.1}, donde S
es la secciéon resistente del tornillo en, mm?, y ez €s la tensién méxima
a traccion del tornillo, en % Ambos parametros son dados por la citada
norma internacional.

Facc,ma:r: = OmazS (81)
Siendo la tensién méxima a traccion del tornillo o0 = 1080m]7vn 5 ¥

su seccion resistente S = 36,6mm?, por tanto, resulta una fuerza de ac-
cionamiento maxima de Fiueemar = 39528N. Este valor, siguiendo las re-
comendaciones de la norma indicada [88], debe ser corregido por un factor
de 1,4, resultando por consiguiente una fuerza maxima de accionamiento de
Foceomaz = 23251N.

MBx80

Figura 8.4: Elemento més solicitado del disefio
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8.3.2. Determinacién de la fuerza maxima de amarre y co-
rrecciones por deformaciones

Una vez determinada la fuerza maxima de accionamiento, se determin6
la fuerza maxima de amarre mediante las ecuaciones y del capitulo
|§|, resultando una fuerza de amarre méxima de Fj 4, = 265757, 15N

El valor obtenido para la fuerza méxima de amarre fue corregido inicial-
mente en la fuerza empleada en deformar la pinza, hasta alcanzar la posicién
de contacto con la pieza de trabajo y, posteriormente, una vez alcanzada di-
cha posiciéon de contacto, en la fuerza de amarre empleada en deformar el
propio conjunto del elemento de amarre.

Figura 8.5: Medidas sistema de accionamiento y amarre del mandril expan-
sible
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La fuerza de amarre consumida en deformar la pinza de amarre, Fis, se
calcul6 con la expresion del capitulo [3] la rigidez inicial de la pinza, k,
fue determinada mediante la ecuacion [3.36] y la holgura méxima entre la
pinza y la pieza de trabajo, H,,.., fue determinada mediante la ecuaciones
[3-15 y B-16] de dicho capitulo. Los datos geométricos de la pinza empleados
en los célculos se encuentran en la figura [8.5h, y el didmetro de amarre de la
pieza de trabajo fue de 36 H7mm. Estos calculos también fueron realizados
mediante un modelo de elementos finitos, como muestra la figura [8.6] resul-
tando un valor de fuerza de amarre consumida en deformar una garra de la

pinza de Fy = 735,885N.
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Figura 8.6: Rigidez inicial en la pinza

La parte de fuerza de amarre dedicada en deformar el propio equipo
porta-pinzas se calculé mediante la ecuacion [7.5] expuesta en el capitulo [7]
Las dimensiones para el célculo fueron tomadas del propio diseno, como
muestra la figura [8.5p. El calculo de la rigidez total del sistema, k.7 se hi-
zo mediante la ecuacion del capitulo 3] La rigidez del contacto entre
las garras de la pinza y la pieza fueron determinados mediante un modelo
de elementos finitos realizado con software ALGOR, que serd expuesto més
adelante. Las rigideces de cada uno de los elementos componentes, ks y k.,
del mandril expansible automatico fueron calculadas analiticamente median-

te las ecuaciones [.32] [£.33] [£.34] y :35] del capitulo [4]

Para calcular la rigidez del contacto entre las garras de la pinza y la
pieza de trabajo, se implement6 un modelo de elementos finitos en software
ALGOR. Para realizar las simulaciones, se optdé por un modelo geométrico
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tridimensional completo del cono de accionamiento, pinza de amarre y pieza
de trabajo, que fue realizado con software SOLID EDGE, y posteriormente
importado a ALGOR en formato STEP, figura[8.7h. Se seleccionaron elemen-
tos tipo Brick, elementos hexaédricos, a fin de conseguir un ajuste perfecto
a la geometria del modelo.

El tamano de los elementos para el cono y la pieza fue de 2mm mientras
que para la pinza fue de 1mm, por requerir esta tltima una mayor precisiéon
en su estudio.

El tipo de contacto definido entre las piezas fue de superficie, consideran-
do un valor de friccion de 0,09, [84], figura . Seguidamente, se asignaron
las propiedades de los materiales de lo distintos componentes. Los materia-
les del cono de acccionamiento y de la pinza de amarre pueden verse en la
tabla 8.1. Para la pieza se consideré un acero C45E. Por tltimo se definieron
las restricciones y solicitaciones a las que est4 sometido el modelo, empotra-
miento en la base del cono, fuerza aplicada en la corona de tiro de la pinza
de amarre de 265757 N en la direccién de las X negativas. Durante el proceso
previo a la aplicacién de la carga result6 necesario aplicar una fuerza de 1N,
en la pieza de trabajo, sentido de las X negativas, para mantener la pieza en
posiciéon hasta que se iniciase el contacto con la pinza, los efectos de esta pe-
quena fuerza resultan despreciables, figura [B.7¢. Se solucionaron los valores
de deformacion, figura [87d, y se solicitd, el valor de rigidez en el contacto
pinza-pieza. Con el dato obtenido se obtuvo una fuerza de deformacion de
Fg3 = 17853N.

- i

Figura 8.7: Modelo propuesto y andlisis de elementos finitos con ALGOR
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Asi, la fuerza de amarre efectiva maxima se determinard mediante una
simple resta, que en nuestro caso, sabiendo que el numero de garras de la
pinza disenada es de seis, Fie maz = 243488, 15N.

El exiguo valor de la fuerza consumida en deformar la pinza de amarre,
indica un adecuado diseno de la misma. El valor bajo de la fuerza de amarre
consumida en deformar el propio sistema, indica una estructura del sistema
de accionamiento muy rigida del elemento porta-pinzas disenado, lo cual re-
sulta muy favorable por su bajo consumo en fuerza de accionamiento y, por
consiguiente, en fuerza de amarre.

8.3.3. Influencia de la fuerza centrifuga y correccién por de-
formaciones

Inicialmente, se determiné la fuerza centrifuga mediante la teoria del s6-
lido rigido, ecuacion [£.3] del capitulo [d] siguiendo las recomendaciones de las
normas VDI 3106, [7], y EN 1550, [72], para platos de torneado. La masa
de los elementos de contacto o garras de la pinza se determiné mediante
el modulo de geometria del programa CATIA. Se tomo6 el radio de la pie-
za amarrada, anteriormente citado, y se consideré una velocidad de giro de
2000-L-. El valor para la fuerza centrifuga fue de F = 821,88N.

min*

Después de calcular la fuerza centrifuga, se aplicd la correccién debida
a las deformaciones que, sobre cada uno de los componentes del sistema de
accionamiento del mandril expansible, descentrados con respecto a la nariz
de husillo de la méquina, provoca la accion de la fuerza centrifuga y esta
ultima sobre la fuerza de amarre, para lo cual se aplico la ecuacion [£.306] del
capitulo [

El calculo de las rigideces totales provocada por la influencia de la fuer-
za centrifuga, k.71 , k-2 y kr 73, se realiz6 mediante las ecuaciones ,
[4.23] y [£.31] del capitulo anteriormente citado. La rigidez total, k7, debida
a la fuerza de amarre se tomo del caso anterior. Las dimensiones necesarias
fueron tomadas del propio diseno propuesto, figura [8.8] La rigidez del con-
tacto fue determinada mediante el empleo del mdédulo de elementos finitos
del programa CATIA, este modelo se describe a continuacion.

Las rigideces parciales fueron determinadas analiticamente mediante las
ecuaciones [£.32] [£.33] [£:34] y [4.35] del capitulo [d] Las masas de los diferentes

componentes influyentes fueron determinadas mediante su geometria.

A continuacién se detalla el modelo de elementos finitos, implementado
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Figura 8.8: Elementos con descentramiento respecto a nariz de husillo

en el médulo de andlisis del programa CATIA, que sirvié para calcular la
rigidez del contacto entre las garras de la pinza y la pieza de trabajo.

Se eligi6 un modelo realista con idénticas caracteristicas geométricas y
materiales que en el caso anterior, pero en la posicién final de amarre. se
realiz6 una malla homogénea con elementos hexaédricos de 10 nodos, cuya
dimension fue de 1mm, figura 8.9h.

Se consideraron contactos de superficie, con el mismo valor de friccion
que el modelo realizado con ALGOR. A las solicitaciones del caso anterior
se anadi6 una velocidad de rotacion de 2000~ . Resolviendo la deformacion
para este caso y posteriormente obteniendo la rigidez del contacto, figura
R.9b.

El valor resultante para la fuerza centrifuga efectiva fue de Fieper =
793,11N.

Este reducido valor indica que la elevada rigidez del elemento porta-
pinzas absorbe, una menor cantidad de fuerza centrifuga, influyendo ésta en
mayor medida en la fuerza de amarre, contrariamente a lo que ocurre en el
caso de las deformaciones debidas a la propia fuerza de amarre.
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Figura 8.9: Modelo y anélisis elementos finitos CATIA

Finalmente, en la figura[8:I0] muestra el prototipo final de mandril expan-
sible automatico propuesto como aportacion original de esta Tesis Doctoral,
donde pueden apreciarse los orificios del sistema de presencia, posicionado y
control de fuerza de amarre.
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Figura 8.10: Prototipo final de mandril expansible automatico






Capitulo 9

Conclusiones

9.1. Introduccion

Para finalizar se presentan las principales conclusiones de esta investiga-
cion y las posibles lineas de investigacion que quedan abiertas, ademés se
citan las aportaciones cientifico-técnicas realizadas.

El objetivo principal de esta Tesis Doctoral es la propuesta y desarrollo de
modelos analiticos avanzados, implementados en Matlab, que nos permitan
obtener los parametros cinemético-dinamicos de un sistema de amarre au-
tomético basado en pinzas. Para ello, se ha modelado un plato porta-pinzas
mediante técnicas basadas en la mecénica del sélido rigido, la elasticidad y
la mecéanica del contacto contemplando la posibilidad de incluir diferentes
geometrias y pardmetros mecanicos.

La presente Tesis Doctoral realiza las siguientes aportaciones:

= Modelos analiticos estaticos, cinematicos y dindmicos de un porta-
pinzas.

= Modelos numéricos para estudiar el fenémeno estatico, cinemético y di-
namico, implementados en diferentes programas comerciales: ANSYS,
ALGOR y CATIA.

= Banco de ensayos de pinzas accionado neumaéticamente.

= Sistema de medida de la fuerza de accionamiento del mandril con sis-
tema combinado de célula de carga y extensometria.

119
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= Fabricacion del prototipo del disefio original patentado.

= Metodologia para del disenio de platos porta-pinzas automaticos, don-
de partiendo de los modelos analiticos, se comprueban con modelos de
numeéricos, se verifican ambos con un sistema experimental, y se disena
y fabrica un prototipo original.

9.2. Conclusiones

Los resultados obtenidos de los modelos establecidos y de los ensayos
realizados permiten presentar las siguientes conclusiones, la cuales, para una
mejor comprension, han sido agrupadas en las conclusiones obtenidas a par-
tir de los modelos establecidos para el estado estatico, durante el proceso de
absorcion y transmision de fuerza, y en las obtenidas de los modelos dina-
micos, durante el proceso de corte a elevadas velocidades de rotacién.

9.2.1. Conclusiones de los modelos estaticos

En este trabajo se propone un sencillo modelo analitico, implementado
en Matlab, un modelo de elementos finitos y un prototipo experimental para
determinar la rigidez estatica inicial de una pinza de amarre, lo cual, ademés
permite calcular la cantidad de fuerza de accionamiento que la deformacién
de la misma emplea en alcanzar la posiciéon de contacto con la pieza de tra-
bajo.

Por otro lado, se propone un modelo analitico, también implementado en
Matlab, modelos de elementos finitos y una metodologia experimental, ba-
sada en extensometria, para determinar la fuerza de amarre efectiva estatica
transmitida por un plato porta-pinzas.

La cantidad de fuerza de amarre transmitida por un elemento porta-
pinzas depende en gran medida de:

= Las holguras determinadas por las tolerancias de la pinza y de la pieza
de trabajo, asf como de la rigidez estética inicial de la pinza de amarre.

= Kl dngulo de cuna empleado, la disminuciéon de dicho dngulo aumen-
tard la ventaja mecénica y por tanto la fuerza de amarre transmitida,
no obstante, esto se traducird en un incremento exponencial en las
tensiones sufridas por la pinza de amarre.
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= Los coeficientes de friccién entre las superficies en contacto, un menor
valor de friccidon entre las superficies conicas de la pinza y el cono de
accionamiento, se traducird en una menor fuerza de accionamiento para
conseguir la misma fuerza de amarre, sin embargo, contrariamente,
un mayor coeficiente de friccién entre las superficies de la pinza y la
pieza de trabajo, provocard un aumento en la fuerza de amarre ante
una misma fuerza de accionamiento, no obstante, cuando se aplica
esto ultimo hay que tener cuidado de no provocar indentaciones en el
producto final.

= Las rigideces del elemento porta-pinzas, los sistemas que presentan una
mayor rigidez estructural, especialmente en su sistema de transmision
de fuerza, consumiran una menor cantidad de fuerza de accionamiento
y, por tanto, tendran una mayor efectividad en la transmision de fuerza
de amarre.

= La rigidez de la pieza de trabajo, piezas de trabajo menos rigidas im-
plicaran una menor pérdida en la fuerza de amarre provista por estos
sistemas.

La precision de los productos mecanizados asi como la productividad
pueden incrementarse mediante la reduccion de la fuerza inicial estatica de
amarre.

9.2.2. Conclusiones de los modelos dinAmicos

En esta parte del trabajo, se propone un modelo analitico, implemen-
tado en Matlab, para determinar la fuerza de amarre dinamica en platos
porta-pinzas automaticos y los modelos de elementos finitos empleados para
comprobarlo. Los diferentes efectos en la variaciéon de la fuerza de amarre de-
bidos a las fuerzas centrifugas que actian sobre el sistema de accionamiento
y garras de las pinzas son modelizados mediante diferentes factores de rigidez.

La variacion en la fuerza de amarre durante la rotaciéon en un elemento
porta-pinzas depende de:

= Las rigideces del elemento porta-pinzas, asi los equipos que presentan
una menor rigidez estructural disminuiran las variaciones en la fuerza
de amarre debidas a las fuerzas centrifugas provocadas por las altas
velocidades de giro.

= Las rigideces de la pieza de trabajo, lo anterior, se cumple siempre y
cuando la pieza sea més rigida que el elemento de contacto o garra de
la pinza, cosa que, en el caso de piezas de trabajo metéalicas se cumple
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en la mayoria de los casos. En los casos, menos comunes, en los que
la pieza de trabajo sea menos rigida que los elementos de contacto o
garras de la pinza se cumple lo mismo que en el caso estatico.

Ademas se propone un modelo analitico para la determinacion de las de-
formaciones y desviaciones que el peso y las fuerzas de proceso originan en
el sistema y en la pinza de amarre.

La determinacion exacta de la fuerza de amarre dindmica garantiza la
seguridad en los procesos de alta velocidad de torneado y hace posible apro-
vechar al maximo el potencial de las modernas maquinas-herramientas.

9.3. Aportaciones cientifico-técnicas

A continuacién se listan las aportaciones de investigacion consignadas en
medios de divulgacién cientifica o en registros de produccién investigadora
(publicaciones en revistas cientificas, patentes, comunicaciones o ponencias
presentadas en congresos) a que ha dado lugar, hasta el momento, la inves-
tigacion desarrollada para la elaboracion de esta Tesis Doctoral:

= Sistema neumadtico de deteccion de presencia y posicionado de pieza
en procesos automaticos. Patente Espanola 201131324, Junio 2011.

= Model for determining the clamping force in expanding mandrels for
high-speed turning. International Review of Mechanical Engineering.,
Vol.6 N.3, pp. 384-389, March 2012.

= Analysis of the clamping mechanisms of collet-chucks holders for tur-
ning., 4th FEuropean Conference on Mechanism Science, Santander,
September 2012.

= Analysis of the clamping mechanisms of collet-chucks holders for tur-
ning. Mechanisms and Machine Science. New Trends in Mechanism
and Machine Science., Vol. 7, pp. 391- 398, Springer, September 2012.

= Modelos matemaéticos para la determinaciéon de fuerzas de amarre en
mandriles expansibles., XIX Congreso Nacional de Ingenieria Mecéni-
ca, Castellon, Noviembre 2012.

= Models for Determining the Static Stiffness of Collet Sleeves. Inter-
national Journal of Precision Engineering and Manufacture. Enviado
Septiembre 2012, en revision.
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= Analysis of the Clamping-Unclamping Mechanisms of Automatic Collet-
Chuck Holders. International Journal of Advanced Manufacturing Tech-
nology. Enviado Noviembre 2012, en revision.

9.4. Trabajos futuros

Los modelos dindmicos establecidos en esta investigaciéon no incluyen
validacién experimental, hay que tener en cuenta que en la actualidad no
existen sensores para medir los esfuerzos y deformaciones en este tipo de
equipos, actualmente el grupo MAQLAB esta trabajando en un sensor de
estas caracteristicas.

Otra posible investigacion futura, seria considerar los efectos que los mo-
mentos torsores, debidos a las fuerzas de proceso, tienen sobre el sistema
antes de provocar el desamarre, en el modelo propuesto no se tuvieron en
cuenta por considerarse sus efectos muy pequenos en comparaciéon con los
que producen los momentos flectores.

Como ya se menciond, las deformaciones producidas durante el proceso
de corte, debidas a las fuerzas dinamicas, deben ser consideradas como fuen-
te de incertidumbre a fin de preveer la precisién del producto final.

Otra posible linea de investigacion seria el estudio de desequilibrios de-
bidos a piezas de trabajo no simétricas en este tipo de dispositivos de amarre.

Desarrollar nuevos disefios de pinzas, para aumentar su duraciéon y dis-
minuir sus costes, lo cual deberia incluir estudios de su comportamiento a
fatiga e investigacidon en nuevos materiales.
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