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Introduccion

La Real Academia Espafiola define al torno como una “maquina herramienta
en la que la pieza que se mecaniza gira sobre si misma mientras es labrada por una

cuchilla, muela o utensilio similar”.

Hoy en dia el torno es una pieza central en el mundo industrial, siendo una
maquina herramienta indispensable para cualquier taller o industria que deba
realizar trabajos de mecanizado, con distintos grados de precision, en elementos

gue presenten geometria de revolucion.

En la actualidad, la Republica Argentina cuenta con gran cantidad de
industrias cuyo trabajo requiere o implica el mecanizado de precision de partes de
diversos tamafos. Ante esta situacion, varias casas importadoras y fabricas

nacionales ofrecen maquinas herramienta para llevar a cabo las tareas necesarias.

Es de particular interés para este proyecto la oferta actual de tornos de
banco. Una sencilla busqueda en MercadoLibre nos da una idea de la situacion:
tornos de origen chino que, aungque son vendidos bajo diversos nombres y marcas
(Lusqtoff, KLD, BTA, Omaha; etc.), provienen todos de la misma fabrica y presentan

en la mayoria de los casos uno o varios de los siguientes problemas:

¢ Empleo de rodamientos de una hilera de bolas para soportar el husillo.

e Guias y conjunto de carro fabricados haciendo uso de materiales
inadecuados y procesos poco precisos, lo cual resulta en juegos y
deformaciones inadmisibles para una maquina que debe realizar trabajos
de precision.

e Empleo de engranajes de acetal o nylon en varias cadenas cinematicas.

El primer y el segundo problema son particularmente preocupantes porque

resultan en vibraciones que afectan negativamente la precision y terminacion del

trabajo y acortan en gran medida la vida atil del torno.



CALCULO Y SELECCION DE PARTES PARA TORNO DE BANCO

Son numerosos los videos y publicaciones de usuarios que, haciendo
modificaciones varias, logran subsanar estos problemas y muchos otros, pero se
hace necesario comprar material y contar con herramientas como un taladro, una
fresadora y accesorios varios. La conclusion es que se hace necesaria una inversion

extra Unicamente para poder poner el torno en una condicion apta para su uso.

El fin de este proyecto es plantear mecanicamente (o seleccionar de
catalogo, de corresponder) varias partes esenciales, con el fin de obtener un torno
de banco funcional y de calidad, cuya fabricacion no requiera el empleo de
materiales o procesos de fabricacién excesivamente complejos 0 costosos, y que
se presente como una alternativa profesional y bien acabada ante los productos ya

mencionados.

Son de fundamental importancia para un torno las siguientes piezas, entre

otras:

e Labancada: pieza central de un torno, en la cual se encuentran las guias del
carro y a la cual se fijan todo el resto de las piezas y subconjuntos.

e El husillo: Es el eje hueco rotante al cual se fijan los elementos a trabajar por
medio de accesorios varios. La precision y los materiales con los que se
fabrica esta pieza afectan de manera importante la tendencia a la vibracion
en condicion de trabajo (normalmente conocida como “chatter”) y la
concentricidad y precision de los mecanizados realizados.

¢ Elconjunto del carro: todos los componentes que integran el conjunto inciden
de manera directa en la precision obtenible con el torno. Son de fundamental

importancia las guias.

A lo largo del proyecto se trabajara con estas partes, y algunas otras, con el

fin de lograr un funcionamiento 6ptimo y una larga vida util.

Debido a la enorme dificultad que supondria, no resultara de este trabajo un
conjunto de planos de taller o una documentacién de produccion, sino que se hara
el diseflo mecanico o seleccion de distintos componentes importantes tomando en

cuenta las capacidades que se le pueden exigir a un torno de este tamario.
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Objetivos

El objetivo general es detallar caracteristicas y dimensiones de algunas
partes esenciales de un torno para lograr una maquina de rigidez, precision y
durabilidad y funcionalidad mayores a las que forman la gran mayoria de la oferta
disponible en la Argentina.

Para lograr esto, se busca determinar la siguiente lista de caracteristicas:

Bancada: material y tratamientos térmicos. Particular atencion a las guias
(modulares o integrales, material, tratamientos, dimensiones de seccion).
e Tornillo de avance: material, tratamientos, tipo de rosca y didametro.

e Delantal: Planteo de una cadena cinemética que permita tanto movimiento
manual como avance automatico impulsado por el tornillo.

e Carro transversal: Planteo de la cadena cinematica; forma, material,
tratamientos y dimensiones de seccion de la guia.

e Charriot: Planteo de cadena cinematica; forma, material, tratamientos y
dimensiones de seccion de la guia; planteo del elemento de medicién del
angulo relativo entre charriot y carro transversal.

e Husillo: forma, material y tratamientos térmicos aplicados;
dimensionamiento del cabezal del husillo segun caracteristicas de
accesorios disponibles en el mercado; dimensionamiento del pasaje de
barra.

¢ Rodamientos del husillo: cantidad, tipo, marca y modelo.

e Motor eléctrico: tipo, marca, aislacion, potencia y velocidad.
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Prediseno y calculos preliminares

Consideraciones iniciales

Para empezar, vale la pena reiterar el propésito del proyecto: la formulacién
de algunas partes esenciales de un torno de banco con el fin de obtener una
magquina-herramienta de prestaciones superiores a las que forman la mayor parte
de la oferta de este tipo de torno en el mercado nacional. Tomando en cuenta este

objetivo puede deducirse que el primer paso a tomar es evaluar la oferta actual.

Una busqueda por MercadoLibre y sitios web de distintos proveedores nos

lleva a tres ejemplos:

El primero de ellos es el torno T10, de la marca Wecheco (se debe mencionar
gue NO es la marca original, que se caracterizaba por fabricar en el pais maquinaria
de gran calidad, sino que es una marca actual, propiedad de la empresa Canavese
Maquinarias SRL). Puede verse este modelo en la figura 1.

Figura 1. Wecheco T10.
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El segundo de ellos es el torno AMO1, de la marca KLD. Puede verse este

modelo en la figura 2.

Figura 2. KLD AMO1

El tercero es el torno 69550120, de la marca Duca. Puede verse este modelo

en la figura 3.

Figura 3. Duca 69550120

Observandolos con cuidado puede notarse una enorme cantidad de
parecidos, lo cual lleva a pensar en la hip6tesis de que en los 3 casos se trata del
mismo modelo, al cual se le cambian detalles como el formato de los controles
eléctricos de la maquina y el esquema de colores. Dicha hipétesis parece ser
compartida por algunos hobbystas y torneros, segun se puede apreciar en las

siguientes discusiones del foro MetalAficion:

e https://foro.metalaficion.com/index.php?topic=35179.0
e https://foro.metalaficion.com/index.php?topic=21337.0

De ahora en mas se hablara de “torno base” para hacer referencia a este
torno cuyas caracteristicas se desea superar con un nuevo disefio.
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Acudiendo al sitio web de Canavese podemos ver las caracteristicas

importantes del torno base con mas detalle. Dichas prestaciones pueden verse en

la figura 4.
CARACTERISTICAS T10 MEDIDAS
DISTANCIA ENTRE PUNTAS S20MM
DIAMETRO MAXIMO EN BANCADA 200MM
DIAMETRO MAXIMO EN CARRD 115MM
DIAMETRO DE HUSILLO 20MM
CANTIDAD DE VELOCIDADES &
VELOCIDAD MiNIME ¥ MAXIMA 170/1950RPM

RANGO LONGITUDINAL

0050 2MM/R

RANGO DE 20 ROSCAS METRICAS 0. 4-3hA
RANGO DE 17 ROSCAS WHITWORTH 48-8 H/P/P
CONOD MORSE MTZ
MOTOR 220V %HP

Figura 4. Caracteristicas del torno base

Nétese que los apartados de variedad de roscas no son del todo confiables.
Podemos recurrir a una tabla de roscas!® tipo M (métrica comun), MF (métrica fina),
BSW (Whitworth comun), BSF (Whitworth fina) y verificar lo siguiente:

e Existen 14 roscas métricas en el rango mencionado (0,4 a 3 mm), teniendo
en cuenta tanto los formatos M y MF: 0,40; 0,45; 0,50; 0,60; 0,70; 0,75;
0,80; 1,00; 1,25; 1,50; 1,75; 2;00, 2,50; 3,00.

e Existen 16 roscas inglesas en el rango mencionado (48 a 8 HPP), teniendo
en cuenta los formatos BSW y BSF: 48, 40, 32, 28, 26, 24, 22, 20, 18, 16,
14,12, 11, 10, 9, 8. En este caso la veracidad es menos discutible ya que
es posible que el torno cuente con alguna rosca que forma parte de algun
otro formato inglés (UNF, NPT, BSPT; etc.).
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Tenemos entonces una serie de lineamientos para el torno a disefiar:

e Debe ofrecer COMO MINIMO 6 velocidades.
e Debe ofrecer COMO MINIMO 14 roscas métricas.
e Debe ofrecer COMO MINIMO 16 roscas Whitworth.

e Debe contar con un motor monofasico de ¥ HP (550 W).

En el mismo sitio web figura que el husillo del torno base cuenta con un
alojamiento para cono Morse #3 y pasaje de barra de 20 mm. Estas caracteristicas

seran emuladas por el nuevo disefio.

Calculo de fuerzas

Es necesario también determinar que fuerzas axiales, transversales y
tangenciales seran consideradas como el caso “extremo” a partir del cual disefiar

los componentes del torno.

Para poder calcular las fuerzas que surgiran a la hora de emplear el torno,
debe determinarse primero qué materiales se espera que la maquina sea capaz de
mecanizar sin problemas. El nuevo disefio debe ser capaz de tornear (dentro de los
limites impuestos por la potencia del motor) metales ferrosos comunes de encontrar

en un taller pequefio sin problemas.

Se recurre entonces a la guia técnica de materiales de Sandvik!'®l. Se hace
uso, en particular, de la seccién referida a la categoria ISO P, que corresponde a
aceros sin alear y aleados (excluyendo inoxidables), cuya dureza no excede 48
HRC.

Dentro de la categoria ISO P se debe buscar cual subconjunto representa
aceros que son de dificil mecanizado y que, al mismo tiempo, no son de uso
excepcional o de uso comun en partes cuyo tamafio excluye a un torno liviano del

conjunto de maquinas que se empleara para mecanizarlas.
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Se presenta como una opcion interesante el subconjunto que abarca aceros
para herramientas, obtenidos por forja, laminado o trefilado y en estado recocido.
En la figura 5 puede verse un extracto de la guia técnica de materiales de Sandvik[*®!

en el que se pueden observar las caracteristicas de esta categoria.

MC code | Material group Material sub-group Manufacturing Heat treatment nom Specific cutting m,
Ess force, kg (N/mm?) 5
P2.6.C.UT |2 ] [ UT | untreated 200 HB 1600 025
—{ all carbon contents (cast) — cast
P2ZB.CHT |2 8 C HT | hardened+lempered | 280 HE 3200 0.25
P3.0.ZAN |3 a z AN jannealed 200 HB 1850 025
=] |~ Yrorged/ miled, coid ot
dra
P3.0.ZMT |3 a 2 fa HT | hardeneditempered | 380 HB 3100 0.25
—{main groug
F3.0CUT {3 . . a C UT | untreated 200 HB 1950 025
high alloyed | | ] s
(alboying alba- e
PA.O.CHT |3 |nants ~5%) o C HT | hardened+tempered | 340 HB 3040 0.25
P3.LZAN |3 1 [HSS z 'd‘:f::f rolled/eald oy | annealed 250 HB 2360 0.25
pazcag |3 2 | Manganese Steel C |cast ag | 2nnealed/quenched | o0 g 3000 0.25
or annealed
P4.0.5.NS |4 |sintered steels 0 | main group S | sintared M5 | not specified 150 HE

Figura 5. Caracteristicas de los aceros para herramientas en estado recocido segin Sandvik.

Se elige este subconjunto debido a que en muchos talleres e industrias no
es rara la fabricacion de herramientas especializadas cuando las opciones
comerciales no pueden ser empleadas, son dificiles de conseguir o representan un
costo excesivo. Se emplean en la manufactura de estos implementos los aceros
para herramientas debido a que en su estado recocido son trabajables y, luego de
gue se les apliquen tratamientos de temple y revenido, adquieren una dureza que

puede llegar a exceder los 60 HRC acompafada de una resistencia al rojo muy (util.

Luego, como operaciones a analizar se eligen dos en particular: el cilindrado
y el refrentado. Cada una de ellas presenta fuerzas en tres ejes, y existen
numerosos estudios que proveen una cantidad interesante de datos experimentales
que serviran para evitar un analisis puramente tedrico. En la figura 6 pueden
apreciarse las fuerzas de corte existentes en distintas operaciones de mecanizado.



CALCULO Y SELECCION DE PARTES PARA TORNO DE BANCO

Figura 6. Fuerzas de corte en distintas operaciones

Se empleara también en el andlisis la formula de Sandvik para el calculo de
potencia en operaciones de torneado, extraida de su manual de formacién sobre
tecnologia de mecanizado de metales!l:

1 e Yo
Ve ap* fn* Ker [fn-sen(KAPR)] (1_m)

S %4
6OM' 1000W

P =

10
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Siendo:

P la potencia consumida en la operacion en kW.

e V¢ la velocidad de corte en m/min.

e ap la profundidad de corte. En el caso del ranurado, ap toma el valor del
ancho de la herramienta.

e fn es el avance por vuelta del husillo, en mm/rev.

e Kci es la fuerza especifica de corte unitaria. Puede observarse en la figura
5 que para el grupo de materiales elegido este valor es 1950 N/mm?.

e Mmc es un exponente que afecta el efecto que tiene el grosor de la viruta
sobre la magnitud de la fuerza especifica de corte. Puede observarse en
la figura 5 que para el grupo de materiales elegido este valor es 0,25.

e EIKAPR es el &ngulo de posicion.

¢ Yo es el angulo de ataque de la herramienta en grados.

Es importante tomar en cuenta para el calculo de potencia que P no puede
ser igual a 550 W ya que hay una gran cantidad de elementos formando parte de la
cadena cinematica y la energia perdida en la friccién entre partes no es poca. ISCAR
cuenta con una formula distinta para el célculo de la potencia empleada en

operaciones de torneado, en la cual la eficiencia es un término explicito:

Turning

Ko-ap;f.\.’c
= [K
z n.61. 16 kW]

Where:

Kc - Specific Cutting Forces (N/mn?),
turning values could be used.
n - Efficiency (n=0.8)>

Figura 7. Formula propuesta por ISCAR para la estimacion de potencia necesaria para el mecanizado.

Notese que, si no se cuenta con el dato exacto, se sugiere asumir una

eficiencia del 80%. Se empleara dicho valor para los calculos que seguiran.

11
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Se empleard como fuente de datos experimentales la tesis titulada “Cutting
forces in turning operations”4 escrita por el Ing. Sergi Martin Umbert. La misma
trata sobre el estudio de distintas formulaciones cuyo propdésito es la estimacion de
fuerzas surgidas durante operaciones de corte, el planteo de un modelo matematico
para emplear en computadora y en la realizacion de operaciones de mecanizado

para obtener datos para contrastar con los resultados del modelo.

En la tesis se emplea, entre otros elementos, un inserto TNMG 160404-MF
en conjunto con un portaherramientas no especificado, de cabo cuadrado y que
resulta en un KAPR de 91°. Ambos insumos son de la marca Sandvik. El material
mecanizado es acero inoxidable AISI 410.

Respecto del inserto se seleccionara un TNMG 160404-PF calidad 1515 que
se empleara con un portaherramientas A12S-DTFNL 3, lo cual resulta en un KAPR
de 91° y un angulo de ataque de 11°, debido a que un inserto tipo PF presenta un

angulo de ataque de 17°, y el portaherramientas inclina el inserto -6°.

En la tesis de Umbert!*4 puede observarse el siguiente gréfico:

TNMG 16 04 04-MF
feedrate: 0,1 mm/rev
300
S8 === Radial Force (Fr) =@=Thrust Force (Ff)
====Tangential Force (Ft) Mx“n‘
Z 200
wvi
Q
=
S 150
£
3 100
50
0 T T T T 1
0 0,2 0,4 0,6 0,8 1
Depth of cut (mm)

Figura 8. Fuerzas de corte relevadas durante las experiencias practicas realizadas por Umbert.

12
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Ft es la fuerza tangencial de corte, Fr es la fuerza de avance y Fr es la fuerza
radial. Dichas fuerzas de corte se obtuvieron en distintas pasadas de cilindrado,
todas ellas realizadas con un avance de 0,1 mm/rev y a una velocidad de corte de
200 m/min.

Empleando estas condiciones, y sabiendo el KAPR (91°), el &ngulo de ataque
(11°) y la fuerza de corte unitaria (1950 N/mm?), solo resta determinar cuél es la

profundidad de corte que resulta en un maximo aprovechamiento de la potencia.

Luego, aplicando la ecuacién de Sandvik:

0,25
m mm N 1 11
200 o7 @, - 0,1 7201950 — - m-sen(919)] (1-150)
T2 =104
60 ——-1000 777
kW 0,44 kW
P=055kW-08=044kW =1,04—a, > a, = ——; = 0,42 mm
mm 1,04

Con la potencia consumida y la velocidad de corte en m/s es posible estimar

la fuerza tangencial:

440 W

=—=133N
3,3 m/s

m
P=440W =F v.=F 33 ->F

Este resultado se corresponde casi exactamente con los datos
experimentales de Umbert, recopilados en un torno Colchester Master VS 3250 con

un dinamometro multicomponente Kistler 9257B.

El aporte mas interesante del grafico de la figura 8 es la posibilidad de estimar
la fuerza radial y de avance en relacion a la fuerza tangencial: debido a que las
condiciones e insumos empleados en el experimento son muy similares a las de la
situacion hipotética recién planteada, no es incoherente afirmar que la proporcion

gue existe entre las fuerzas es parecida en ambos casos.

13
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En la figura 9 se aprecia, marcada por una linea negra, la zona del grafico
gue representa las condiciones de mecanizado planteadas, a fines de poder estimar

a Fry Fren base a F.

TNMG 16 04 04-MF
feedrate: 0,1 mm/rev

300
=—¢=—PRadial Force (Fr) == Thrust Force (Ff)

250 :
~==Tangential Force (Ft) /

200

150

S

Cuting Forces (N)

u
o

0 0,2 0,4 0,6 0,8 1
Depth of cut (mm)

Figura 9. Zona del gréafico que representa las condiciones de mecanizado empleadas.

Puede apreciarse que, respecto de la fuerza tangencial, las fuerzas radiales

y de avance son aproximadamente un 60% (lo cual equivale a 80 N).

Si en un refrentado se emplean condiciones de mecanizado andlogas a las
recién mostradas (200 m/min en la superficie, profundidad de corte 0,4 mm y avance
radial de 0,1 mm/rev) puede asumirse que, en el momento de contacto inicial entre

herramienta y pieza, habra fuerzas similares a las determinadas anteriormente.

En las figura 10 y 11 se muestran las fuerzas y sus sentidos para los casos
del cilindrado y el renfrentado respectivamente. Para las condiciones elegidas, se
llega al resultado de que las fuerzas son iguales para ambas operaciones, ya que
las fuerzas de avance y radial (axial en el caso del refrentado) tienen el mismo valor.

14
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Ft=133 N
Fr=80N
Fr=80N

Figura 10. Fuerzas para el caso del cilindrado o mandrinado.

Ft=133 N
r=80N

Figura 11. Fuerzas para el caso del refrentado.

15
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Para obtener medidas de referencia con las cuales calcular brazos de
palanca y asignar longitudes o alturas de manera aproximada se tomaron medidas
en un torno de banco antiguo presente en la EFP N°1 Crucero Belgrano en la cual
el autor de este proyecto cursé un par de meses de torneria. Las figuras 12, 13y 14

son imagenes de esta maquina.

Figura 12. Vista del torno de banco de la escuela.

16
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Figura 13. Otra vista del torno de banco de la escuela.

Figura 14. Medicion de la distancia entre puntas, que result6 ser de aprox. 600 mm.

17
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Disefio de componentes

Bancada

La bancada es el componente mas grande de un torno y, ademas, es también
el mas importante. Es la base sobre la cual se apoyan el cabezal fijo, que contiene
al husillo y todo el sistema de transmision, el cabezal movil (comunmente conocido
como contrapunto) y el tornillo y la barra de avance automético. También se
encuentran en ella las guias, ya sea como parte integral o0 como una pieza aparte

fijada por medio de tornillos.

Las bancadas normalmente son piezas de fundicion, obtenidas por colada y
luego mecanizadas en varias etapas para dar forma a las superficies relevantes. Si
la misma se dafia gravemente, el torno puede considerarse efectivamente
inutilizado como magquina de precision y su reparacion suele ser compleja y costosa,

de ser posible en absoluto.

Figura 15. Bancada de torno siendo mecanizada en rectificadora.

18
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La bancada es la responsable de la mayor parte de la masa y rigidez
estructural de la maquina. Esta relacionada también con la precision obtenible, ya
que en ella se encuentran las guias sobre las cuales desliza el carro y el contrapunto

y la superficie sobre la cual se fija el cabezal fijo.

En base a todo lo ya mencionado, puede afirmarse que una bancada debe

cumplir con las siguientes condiciones:

e Debe serrigida

e Debe ser pesada dentro de lo razonable

e Debe contar con gran dureza en superficies sobre las que deslizaran o se
apoyaran otros componentes

e Debe ser tenaz, debido a que la aparicion y propagaciéon de fisuras son

defectos inhabilitantes
Sobre estas caracteristicas influyen los siguientes factores:

e El material empleado
e La forma de la estructura
e Los mecanizados realizados

e Los tratamientos aplicados

Primero se debe comenzar con la seleccién del material. Debido a las formas
complejas que generalmente se observan en las bancadas queda descartada la
opcion de mecanizar desde cero la materia prima para llegar a la forma final ya que
esto resultaria en tiempos de produccién excesivos y una pésima economia del

material, por lo que se debera emplear la fundicion como proceso inicial.

Queda reducida entonces la gama de posibilidades a las fundiciones y los
aceros colables. De entre estas dos opciones, es mas interesante la primera, ya que
la segunda incide en un gran incremento en los costos debido a que los aceros
requieren temperaturas bastante mas elevadas que las fundiciones para llegar al

punto de fusion, y ademas presentan mayor contraccion térmica durante el enfriado.
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Dentro del grupo de las fundiciones, encontramos los siguientes grupos

clasicos:

e Fundiciones grises
e Fundiciones blancas
e Fundiciones maleables

e Fundiciones ductiles

Las fundiciones grises son econdmicas, muestran un excelente
comportamiento frente a la compresion y cuentan con una gran capacidad de
amortiguacion de vibraciones. Son de uso muy difundido en maquinas herramienta
(especialmente las antiguas), pero se caracterizan por su reducida tenacidad, su
baja resistencia a la traccion y su elevada sensibilidad a la fatiga.

Las fundiciones blancas presentan elevadas durezas sin necesidad de
tratamientos térmicos. Son ideales para usos caracterizados por la abrasion o la
erosion, pero su tenacidad es muy reducida. Ademas, su mecanizado es mas

dificultoso y su coste suele ser elevado.

Las fundiciones maleables quedan descartadas debido a que su obtencion
implica elevadisimos costos y su tenacidad, la ventaja principal de este grupo, no

es mayor que la de las fundiciones ductiles.

Las fundiciones ductiles se presentan, en principio, como una opcion viable
e interesante. Su obtencion no es mucho mas compleja que la de las fundiciones
grises pero, a diferencia de estas, presentan una buena tenacidad que resulta en
una buena resistencia a la fatiga y a la concentracion de tensiones. Ademas, si bien
no cuentan con la capacidad de amortiguacion de vibraciones de las fundiciones
grises, muestran un buen comportamiento en este aspecto superando ampliamente
a otros materiales, segun puede apreciarse en la figura 16, extraida del volumen 1
Metals Handbook*4,
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Material Relative
damping

capacity

Gray iron, coarse flake | 100-500

Gray 1ron, fine flake 20-100

Malleable iron 8-15
Ductile iron 5-20
Pure iron 5
Eutectoid steel 4
White iron 2-4
Aluminum 0.4

Figura 16. Tabla de capacidad relativa de amortiguacion.

Se decide finalmente por el empleo de una fundicién gris. Si bien las
fundiciones ductiles presentan caracteristicas interesantes, su ductilidad es un
aspecto poco deseable para una bancada: las distorsiones en la misma son las
responsables de una buena parte de la falta de precisién en un torno. Aumentar la
rigidez de la pieza requeriria el empleo de grados de calidad muy elevados. Dicha
opcion resulta en un aumento considerable de costos y de tiempos de produccion
debido a la mayor dificultad de mecanizado. El volumen 1 del Metals Handbook!1!!
indica que la elongacion de las fundiciones grises suele ser del 0,6% al momento

de la fractura, indicando que presentan elevadisima rigidez.
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Se debe determinar cual es la fundicion gris a emplear. Recurriendo al
volumen 1 del Metals Handbook!l, encontramos que las clasificaciones mas
importantes son las surgidas de la norma ASTM A48 (clasificacion para fundiciones
grises de uso general) o la SAE J431 (empleada en la industria automotriz). Se
mencionan otras normas, pero corresponden a aplicaciones particulares, como la
contencion de fluidos a presion o el uso intensivo a altas temperaturas. Pueden
apreciarse la resistencia a la traccidén esperada de cada uno de estos grados en las
tablas de la figura 17.

ASTM class'' | Approximate
tensile strength
MPa ksi
SAE grade | Minimum
20 138 20 tensile strength
25 172 25 MPa ksi
30 207 30 G1800 124 18
. " ;
- #1331 62500 173 | 25
40 276 40
G3000 207 30
45 310 45
G3500 241 35
50 345 50
G4000 276 40
60 414 60

Figura 17. Resistencia a la traccién diferentes grados de fundiciones grises segin ASTM A48 y SAE J431
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Se encuentra también en el volumen 1 del Metals Handbook!*!! una tabla con
ejemplos de uso de los distintos grados que figuran en la norma J431, que puede
apreciarse en la figura 18.

Grade | Typical uses

G800 | Miscellaneous soft iron castings (as-cast or annealed) in which strength is not a primary consideration

G2500 | Small eylinder blocks, cylinder heads, air-cooled cylinders, pistons, clutch plates, oil pump bodies, transmission cases,
gearboxes, elutch housings, and light-duty brake drums

G3000 | Automobile and diesel cylinder blocks, cylinder heads, Mywheels, differential carrier castings, pistons, medium-duty
brake drums and clutch plates

G3500 | Diesel engine blocks, truck and tractor cylinder blocks and heads, heavy flywheels, tractor transmission cases, heavy
gearboxes

G4000 | Diesel engine castings, liners, cylinders, and pistons

Figura 18. Ejemplos de uso para distintos grados SAE J431 de fundiciones grises.

El volumen 1 menciona también que, a medida que se asciende dentro los
grados de fundiciones, empezando por la 20 y llegando a la 60, aumentan o

mejoran:

e La resistencia a la traccion
e El acabado conseguible al mecanizar
e El moédulo de elasticidad

e Laresistencia al desgaste

Por otro lado, disminuyen o empeoran:

La maquinabilidad

La resistencia al shock térmico

La capacidad de amortiguacion

La colabilidad

Se elegira el grado G3500. El mismo coincide de manera aproximada con la

clase 35 de la norma A48. Dicho grado, al estar “a medio camino”, provee una buena
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combinacion de resistencia a la traccion y al desgaste, capacidad de amortiguacion
y colabilidad, siendo esta ultima crucial para obtener una pieza por fundicion que
pueda conservar detalles pequefios, esquinas pronunciadas y secciones finas.
Puede verse en la figura 18 que este tipo es empleado en aplicaciones con
requerimientos exigentes, y se ajustara perfectamente para los esfuerzos que
pueda sufrir una bancada de torno. Otra ventaja de gran importancia es el hecho de
que actualmente hay varias fundiciones en el pais que trabajan con G3500, evitando

tener que recurrir a empresas extranjeras y transportes internacionales.

Respecto de los tratamientos térmicos a aplicar a todo el volumen el Unico
aplicable en este caso es el recocido, que tiene como propdsito disminuir o eliminar
las tensiones residuales del proceso de enfriamiento en el molde. Aun asi, esta
opcion es de coste elevado debido al tamafio y la masa de la pieza. La ASM, en el
volumen 1 del Metals Handbook!*!l declara que son pocas las partes de fundicion
gris que reciben un recocido antes de ser mecanizadas. Ademas, también afirman
gue al ser la superficie la zona donde se concentran estas tensiones residuales, es
posible eliminar una buena parte por medio de operaciones de desbaste. Se decide

entonces mecanizar la bancada en estado as-cast.

El tratamiento térmico superficial a aplicar debe ser el de temple por induccion
o por llama, debido a la velocidad de aplicacién y a sus ventajas econémicas en
producciones grandes. Efectivamente estas ventajas resultan en que sean los
procesos elegidos por casi todos los fabricantes de tornos a la hora de endurecer
las guias de la bancada. La temperatura de austenizado sera de 870°C y el medio
de extraccion de calor sera el agua la cual, si bien no es el medio apto para
templados aplicados a todo el volumen de una pieza de fundicién gris ya que
provoca distorsiones y fisuras por su elevada severidad, puede ser empleada para
tratamientos superficiales, segln lo indica el volumen 1 del Metals Handbook!1.
Dicho tratamiento debe estar seguido obligatoriamente de un revenido debido a que
en las fundiciones grises, segun lo indican los datos recopilados por la ASM, la
resistencia a la traccion luego del temple suele ser menor que en su estado as-cast

ademas de presentar una importante disminucién de la resistencia al impacto. Un
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revenido a aproximadamente 370°C lleva a estas propiedades a su punto maximo,
a costa de provocar una disminucion leve de la dureza. En la figura 19, pueden

apreciarse gréaficos que ilustran los puntos recién mencionados.

Tempening temperature, *F
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Figura 19. Cambios en las propiedades de una fundicion gris templado segun la temperatura de revenido,
graficados en curvas tomadas del volumen 4 del Metals Handbook!*2. El hierro ensayado es un ASTM A48
grado 40 de bajo contenido de silicio, calentado a 870°C y templado en aceite.

Decidido el material y los tratamientos que se aplicaran en las superficies
criticas es necesario determinar la forma de la bancada. El torno base presenta una
estructura con dos bases anchas y un vaciado entre los bastidores sobre los que se
encuentran las guias, que puede apreciarse en la figura 20.

25



CALCULO Y SELECCION DE PARTES PARA TORNO DE BANCO

Para el nuevo disefio vale la pena conservar la idea de las dos bases, porque
proveen apoyo suficiente y elevan la altura de la maquina, pero es conveniente
reexaminar el resto de la estructura. Consultando bibliografia especializada en la
construccion de maquinas herramienta es posible ver que empleando un poco mas
de material para agregar costillas entre los bastidores se logran grandes

incrementos en la rigidez frente a cargas de flexion y torsion.

F. Koenigsberger afirma, en su libro “Machine Tool Structures”™”!, que el uso
de costillas entre los bastidores de las guias es necesario para dar rigidez a una
bancada. La disposicion que recomienda es la de “combinacion de costilla y caja”,

que puede apreciarse en la figura 21 a la derecha de la disposicién diagonal.

Figura 20. Vista superior de un torno de banco.
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La combinacién de costilla y caja presenta propiedades interesantes, pero es
excesivamente compleja para un torno de dimensiones y esfuerzos relativamente
reducidos. Se presenta como la mejor opcién la disposicion diagonal, que es mucho
mas sencilla y tiene también efectos positivos sobre la rigidez ante esfuerzos de
flexion y torsién, segun los datos que pueden verse en la tabla de la figura 22, que
ha sido extraida del libro “Machine Tools Handbook: Design and Operation”[8]

escrito por P. H. Joshi.

STATIC STIFFNESSES

BENDING I-I (ibfin}

780,066 7777/7722777/72

1,080,000

BENDING I-T (ib/in)

810000 7/ 7/ /7777 /A
1120,000 ]

TORSION (in Ib/rad)
[25x105 77772727

[37x10¢ |

OLD DESIGN
[] new oesien

Figura 21. Comparacion entre la combinacién de caja y costilla (derecha) y la disposicion diagonal (izquierda).

Sviffener arrangement Relative torsional Relative werght Relative torsional
arrangement stiffness stiffaess per umit weight
I J
15 1.0 1.0 1.0
L 1
» MM OEE @E 134 134 10
1
3 I L/L-«__L/L\__IAUJ 143 1.34 1.07
[
4 WMM 218 1.38 180
VNS AN ANTT AT AN,
s [ORCRORORER |

Figura 22. Comparacién de la rigidez obtenida con varias disposiciones de costillas segun Joshi.
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Queda entonces decidir sobre la parte mas importante de la bancada: las
guias. Sobre ellas se desplaza el conjunto del carro, y su colinealidad con el husillo
es uno de los requerimientos esenciales para lograr precision en los trabajos a
realizar. Deben ser resistentes a grandes esfuerzos, a la fatiga y a la abrasion.
Ademas, deben estar mecanizadas con precision para asegurar un contacto

excelente entre sus superficies y las canaletas del carro.

Koenigsbergerl'l afirma que las guias, presentes ya sea en un torno o en
cualguier otra maquina herramienta, deben cumplir con los siguientes

requerimientos:

e Dar alineamiento exacto a las partes guiadas en todas las posiciones y
bajo el efecto de cargas operacionales

e Contar con maneras de compensar por posible desgaste

e Ser de armado sencillo y de manufactura econémica

e Evitar restriccion total de movimiento (o lo que es lo mismo, que el disefio
de las guias no resulte en que el elemento guiado quede “trabado” en
algun tramo del recorrido)

e Evitar la acumulacién de virutas y presentar facilidad en la remocion de las
mismas

e Ser de facil lubricaciéon

El autor menciona varias formas que pueden adoptar las secciones de las

guias, que pueden apreciarse en la figura 23.

Figura 23. Formas de seccion de guias mencionadas por Koenigsberger: prismatica (a), plana (b), cola de

milano (c) y cilindrica (d).
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La guia plana es sencilla de mecanizar y limpiar, ademas de presentar una
geometria simple, en la que la concentracion de tensiones es mucho menor que en
otras formas mas complicadas. Aun asi, por si sola no es capaz de proveer un
guiado adecuado y siempre requiere ser usada en conjunto con alguna o varias de

las otras formas.

La cola de milano es muy popular en fresadoras, donde se la puede observar
siempre en las guias para la mesa. Aun asi, su mecanizado es mas dificultoso y su
forma se presta a la aparicion de tensiones concentradas que afectan
negativamente la vida util de la maquina, ademas de que dificulta posibles
tratamientos superficiales. Su uso es mas justificable cuando se emplea en partes
gue presentan la posibilidad de darle a la base de la guia (que presenta la seccién
mas angosta y es también el lugar donde se concentran las tensiones) un gran
espesor. Este no es el caso en la bancada de un torno, dado que situarla en uno de
los parantes hace forzoso hacerlas angostas y, por lo tanto, poco resistentes.

Ademas, requieren obligatoriamente un mecanismo para compensar el desgaste.

El cilindro es poco comun, aunque se lo puede observar en maquinas
antiguas y casos en los que solo deben soportar esfuerzos ligeros (por ejemplo, una
afiladora universal) o pesados, pero sin movimiento (por ejemplo, los soportes para
el cabezal vertical en una fresadora universal). Para casos como el de un torno, que
puede presentar fuerzas de corte elevadas acompafiadas por movimiento relativo
entre las superficies en contacto, esta forma no resulta conveniente debido a que el
desgaste no se puede compensar de manera adecuada y la pérdida de precision se

hace inevitable con el paso del tiempo.

La seccion prismatica es la forma que mas se usa en las bancadas de tornos.
Es sencilla de mecanizar y no presenta la concentracion de tensiones que se
observa en la cola de milano. La mayor ventaja es que este tipo de seccién es
autocentrante: el degaste que ocurre paulatinamente en la canaleta del carro no
provoca holgura debido a que este apoya sobre las guias, en vez de estar sujeto
contra ellas, como es el caso de la cola de milano y el cilindro. Su mayor desventaja
es el hecho de que requiere obligatoriamente de algun elemento auxiliar para
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retener al cuerpo guiado de manera firme. Es debido a esto que en todos los tornos
con guias en V se observan superficies planas por debajo de ellas, contra las cuales
el carro esta sujetado, generalmente, por medio de una placa de retencién

atornillada.

Figura 24. Guias inferiores auxiliares. Son superficies planas cuyo propoésito es evitar que el carro se eleve y
pierda contacto con las guias principales prismaticas.
Se empleara la forma prismética. Dicha eleccion implica obligatoriamente el

uso de guias planas inferiores auxiliares.

Todas las superficies de las guias se obtendran por fresado o cepillado, pero
solo este paso es insuficiente. Distintos estudios recabados por Koenigsberger!t’]
indican que la terminacién obtenida por arranque de viruta resulta en elevadas tasas
de desgaste inicial. Aplicar un rectificado (idealmente circunferencial) posterior

incrementara la vida util de manera importante, segun puede verse en la figura 25.

00 | T ll
lpin /E'"/T_’_-
; !
| :
§ i a Milied
= ; ; b = fce ground
SRLOSE L ¢ ———LircumfErential ground
0 80000 m;aw 240000 £+ 320000

Traverse

Figura 25. Desgaste observado en funcién de distancia recorrida por un cuerpo sobre guias con distintos
mecanizados. Notese que un rectificado reduce el desgaste a menos de la mitad.
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Se empleara una disposicion de guias prismaticas acompafiadas por guias
planas situadas en ambos bastidores, que puede verse en la figura 26. Esta
distribucion provee, al mismo tiempo, amplia superficie de contacto, facilidad de

limpieza y lubricacion y distribucion 6ptima de esfuerzos y distorsiones.

Figura 26. Esquema de la disposicién de las guias. Nétese que el perfil es igual para ambos laterales.

Se hace necesario ahora dimensionar la seccién de la guia. Como ya se
menciond anteriormente se debe priorizar por sobre todas las caracteristicas la
resistencia. Sobredimensionar aplicando un coeficiente de seguridad elevado no es
una mala decision ya que las guias representan una parte muy reducida de la masa
de la bancada, por lo que aumentar su tamafio no resulta en incrementos

importantes de materia prima necesaria para fabricar la parte.

Seria ideal para un caso de esta complejidad el empleo de analisis numérico
asistido por computadora. Aun asi, para recurrir a esta opcion es necesario primero
contar con un modelo al cual analizar por medios computacionales. Para cumplir
con esto es necesario estudiar “con lapiz y papel” la situacion. Debido a la dificultad

existente es conveniente aplicar las siguientes consideraciones simplificativas:

e Solo se evaluara el sector de la guia directamente en contacto con el carro,
ya que se considera que es en dicha ubicacion donde las tensiones seran
maximas y tendran los efectos mas perjudiciales.

e Se analizara unicamente el efecto que tienen las fuerzas de corte sobre la
superficie de la guia. El estudio de tensiones en el resto del volumen de la
estructura presenta gran complejidad y corresponde hacerlo por medio del

analisis numérico asistido por computadora.
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Debe comenzarse el proceso de dimensionamiento decidiendo cual es el
criterio que se aplicara o, dicho de otra manera, cuél sera el valor maximo de tension

que se considerara tolerable.

Se comienza analizando la situacion desde el punto de vista de la resistencia
mecanica: el grado G3500 presenta una resistencia a la traccion de 241 MPa. Aun
asi, se debe recordar que los esfuerzos que sufrirdn las guias son principalmente
de compresidn ya que las fuerzas de corte presionaran al carro contra la bancada.
Respecto de este tipo de solicitaciones las fundiciones grises presentan una
particularidad: su resistencia es aproximadamente 3.5 veces mayor que a la tension.

Puede apreciarse esto en la figura 27, extraida del Metals Handbook!11,

ASTM Tensile Compressive | Reversed
A 48 class | strength strength bending
fatigue limit
MPa | ksi | MPa | ksi MPa | ksi
20 152 |22 | 572 | &3 69 10
25 179 26 HHG 97 79 11.5
30 214 31 752 109 97 14
35 252 36.5 | 855 124 110 16
40 203 | 42.5 | 965 140 128 18.5
50 362 525 | 1130 | 164 148 21.5
60 431 | 62.5 | 1293 | 187.5 | 169 | 24.5

Figura 27. Tabla que muestra la resistencia a la traccion y a la compresion y el umbral de fatiga de distintos
grados de fundicion gris.

Emplear como criterio la resistencia mecanica, incluso con un factor de
seguridad elevado, puede llegar a ser demasiado optimista para este caso. Notese
gue la resistencia a la compresién para la clase 35 (que como se mencioné antes
es casi analoga a la G3500) es 8 veces mayor que su umbral de fatiga.
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Se presenta la opcion de emplear como criterio el umbral de fatiga. Debido a
que el bulk y la superficie de las guias tienen propiedades distintas debido al
tratamiento de temple superficial y revenido, debe determinarse cual posee el menor
umbral. Acerca de esta caracteristica, en el volumen 4 del Metals Handbook[*?
figura lo siguiente: “(...) si bien pueden resultar mejoras considerables en la
resistencia mecanica gracias al temple y revenido, rara vez se obtienen mejoras
proporcionales en propiedades de fatiga (...)". Puede entonces afirmarse que ambas

zonas poseeran aproximadamente el mismo umbral de 110 MPa.

Debe tomarse en cuenta también la dimension tribolégica del problema. La
guia es una superficie sobre la cual desliza el carro, tanto con y sin carga. Una
tensidon de contacto elevada puede producir desgaste acelerado si la misma resulta
en una condicion de stick-slip, o una fuerza de friccion que imposibilite mover el
carro de manera manual con comodidad y precision. Distintos estudios y normas
han tratado de imponer un limite a dicha magnitud. Como se vera a continuacion,
los limites que impone la tribologia en este caso son por mucho los mas restrictivos

y, por lo tanto, los que definirdn la maxima tension de contacto que se permitira.

El libro “Modular Design for Machine Tools”*°], escrito por Yoshimi lIto,
muestra en una tabla las maximas tensiones de contacto permisibles para guias de
deslizamiento en maquinas herramienta segun normativa soviética, junto a algunos

agregados al pie de la misma. La misma puede apreciarse en la figura 28.

Los datos respecto de la situacién correspondiente a este disefio son
contradictorios. En la tabla, un torno de banco corresponde a maquina de tamafio
pequefio, con velocidad de deslizamiento casi idéntica a la velocidad de avance vy,
por lo tanto, le corresponde una tensién maxima de contacto de 25 a 30 kgf/cm?.
Pero luego, en las notas, se indica que Schlesinger sugiere que el valor sea de entre
4 y 6 kgflcm? y por Gltimo la JSME recomienda 1 kgf/cm?2. Como resultado nos
encontramos con un rango de 1 a 30 kgf/cm? que no sirve como guia. Se empleara
como limite 4 kgf/cm? (0,4 MPa) de manera no estricta, es decir, considerando la
posibilidad de sobrepasarlo razonablemente si como consecuencia de emplearlo las

medidas resultantes no fueran propias de un torno de banco.
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A : s Maximum allowable
Size of Materials of - . .
: . Sliding speed interface pressure in
machines slideway
Pmax
_ Nearly equal to feed speed 9530
Small and Cast iron (lathe, milling machine) K
medium 5
Cast iron X
Nearly equal to cutting
speed (planer) 8
Cast iron High 4
Large VS.
Cast iron Low 10
Always under severe cuiting condition 0.75 Pyq
Cast iron—steel slideway (1.2-1.3) Py,
Steel-steel slideway

Source: U.S.S.R. Design Standard H49-2 (by Atscherkan).

Notes:
1. Actual interface pressure of American grinding machine was reported as to be 0.7 kgf/em?” by
Prof. Atscherkan.
2. For cast iron—cast iron slideway, Prof. Schelesinger recommended that the maximum allowable
pressure be from 4 to 6 kgf/cm?.
3. JISME recommended the following values. In normal conditions, around 1 kgf/em?, under good
lubrication, 3.5 kgf/em?, and slideway especially aiming at precise moving, around 0.3 kgf/em?.

Figura 28. Tensiones maximas de contacto para guias de deslizamiento segiin normativa soviética, junto a
algunas observaciones y acotaciones.
Se debe proceder a plantear el conjunto de fuerzas que sufrira la maquina
debido a la operacién de mecanizado. Se hace necesario no solo determinar las

magnitudes y direcciones sino también la ubicacion de las mismas.

Respecto del método empleado para calcular la tensién de contacto maxima
surge un problema: Debido a la complejidad del caso en gran parte de la bibliografia
especializada solo se encuentran calculos bidimensionales poco representativos,
gue no toman en cuenta la influencia de la fuerza de avance o el hecho de que la
tension de contacto no es uniforme, sino que tiene una distribucion con maximos y

minimos.
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En la figura 29 se muestra el sistema de coordenadas planteado por Ito[*°]
para el calculo de la distribucion de tensiones de contacto. EI mismo tiene como
punto de origen la mitad del ala del carro, siendo esta la longitud del carro que esta
en contacto con las guias.

e

]
[ ]
P,

|
|

ks
FE— |

P =

A
Y

Figura 29. Sistema de coordenadas planteadas para el calculo de la distribucién de presiones segun Ito.

El origen del sistema de coordenadas es arbitrario, siempre que el mismo
esté situado sobre el plano YZ que pasa por la mitad del ala del carro.

Es ideal, para poder asegurar que la estructura sera capaz de soportar la
infinidad de condiciones que pueden darse mientras la maquina esta en uso, que
se plantee un caso extremo. Se plantea entonces que las fuerzas de corte estén
ubicadas por encima de una de las guias, que es una situacion puede darse cuando
se esta torneando una pieza de gran diametro.

Empleando las medidas relevadas en la escuela Crucero Belgrano se define
que la distancia en el eje Z entre la guia plana y el punto donde ese concentran las
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fuerzas es de 100 mm, la distancia entre mitad de guias es de 115 mm y que el
peso del conjunto del carro es de 15 kg. Se establece de manera arbitraria que el
ala del carro tendréa una longitud de 130 mm y que el centro de masa del conjunto
del carro se ubica equidistante a los extremos del carro, y a 40 mm de la guia

izquierda. En la figura 30 se ilustran su ubicacién, orientacion y magnitud.

130 N

150 N

65 mm
130 mm

40 mm

115 mm

Figura 30. Ubicacion, orientacion y magnitud de las fuerzas de corte.

La reaccioén a la fuerza radial se concentrara en la guia sobre la cual se sitian
los esfuerzos (puede demostrarse esto facilmente estudiando lo que ocurre con un
sistema hiperestéatico constituido por una viga empotrada en ambos extremos a la

cual se le aplica una fuerza axial cerca de un extremo).

La reaccion a las fuerzas colineales con el eje Z se repartiran entre ambas
guias. Se emplea para su calculo se emplea el sistema que puede observarse en la
figura 31.
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130 N

- €

80N

100 mm 150 N

40 mm

115 mm

Figura 31. Sistema empleado para la determinacién de las reacciones en el eje Z de ambas guias.

Puede plantearse a partir de este sistema el siguiente sistema de ecuaciones:

ZF=0=RA+RB—130N—150N

ZM=O=RB-115mm+8ON-100mm—150N-40mm

Operando con la segunda expresion se puede obtener el valor de Rs:
Rp-115mm+80N-100mm — 150 N-40mm =0
Rg-115mm =150 N - 40 mm — 80 N - 100 mm = —2000 N - mm

R _—2000N-mm_ 174 N
B~ 115mm ’

Luego, conocido el valor de Rs, puede determinarse el valor de Ra:

R,+ Rz —130 N —150 N =R, —297,4N =0 »> R, = 297,4 N
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El momento respecto de Y, segun Itol'®, se distribuye equitativamente entre
las guias en este caso, debido a que tienen el mismo perfil y dimensiones. Puede
apreciarse en la figura 32 una curva extraida de su libro que ilustra este punto. Se
ingresa en ella con la relacion € = 1, debido a que ambas son de dimensiones
iguales, y linea solida, debido a que la placa de retencion esta siendo empleada. Se
extrae de ella que Mcy/My = 0,5 0, lo que es lo mismo, que cada guia absorbe la
mitad del momento aplicado.

0.7 0.5 . H* +%* L
0.6 “\Q\ 0.6 08 i (€l [A] ¥
Ny
05 \‘:}K\ - L sl S
NN 90° i
al 504 —— 2T s ] h #[C] - ,J_d
- = | }MT\“S\SR\H : c
02 IIE S S —
e=0506081012152
0.1

Solid line: Keep plate is on workl
Broken line: Keep plate is not on work

Figura 32. Curva provista por Ito para determinar el reparto del momento entre las guias.

Para determinar la distribucion de tensiones de contacto Ito emplea un
método originalmente planteado por Acherkan en el volumen 1 de
“Werkzeugmaschinen: Berechnung und Konstruktion”. La formula que se obtiene

producto del desarrollo hecho por Ito es la siguiente:

12- My l ) [x + xbaricentro]

Pl =6y l(la F 1) L2 Lg

La distribucion es de tipo trapezoidal y la Unica variable es la posicion en X,
siendo el resto de las expresiones constantes o coeficientes obtenidos por medio
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de curvas. El problema méas grande que puede adjudicarse a la ecuacion es que
solo depende del momento aplicado por la fuerza de avance (My), no tomando en
cuenta el efecto que tienen la fuerza vertical (Pz), la radial (Px) o la correspondiente
al peso del carro. Dicha falencia debe ser compensada obligatoriamente si se quiere

obtener una respuesta util a la hora de dimensionar las guias.

N. Acherkan sugiere, en el volumen 3 de “Machine Tool Design”?2, asumir
que la distribucion de tensiones de contacto tiene una variacion lineal continua
respecto de la posicion en X y que, por lo tanto, tendra una forma trapezoidal o

triangular. Empleando esta hipétesis puede empezarse a trabajar en la deduccion.

La distribucién de reacciones adoptara alguna forma parecida a las que se
aprecian en la figura 33. La misma se sitla en el plano XZ que coincide con la guia
por sobre la cual se encuentra el punto donde se concentran las fuerzas de corte.
Las tensiones de contacto tendran el mismo signo que las reacciones, debido a la

convencion empleada (compresion representada con signo negativo).

F (N/m)
A
X (mm) €1 >
-65 0 65
F (N/m)
-65
X (mm) <4 >

0 65

Figura 33. Ejemplos de las formas que puede adoptar la distribucién de reacciones a lo largo de la guia, segun

los desarrollos de Push, Acherkan, Ignatiev y Kudinov(?2,
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Se empieza definiendo cual es la forma de la ecuacion que define la
distribucién de reacciones en el sentido de Z en la guia. Sea A el valor de la funcion
en X = -65 mm, y B el valor en X = 65 mm. Luego, teniendo en cuenta que la

variacion es lineal respecto de X, puede llegarse a la siguiente expresion:

RZ(x)=A+m-(x+65mm)
R()—(B_A) A+ B
zZX) =\ Bomm) T2
sounc o B=A _A+B
At = Bomm Y T 2

R,(x)=C-x+D

Tanto Rz como Ay B tienen como unidad N/m.

Luego, debe hacerse el balance de fuerzas:

( 65 mm
4 —-65mm
65 mm
Py - 100 mm
ZMY=f+ f Rz(x) x-dx=0
\ —-65mm

Se empieza entonces con el desarrollo de la primera expresion:

65 mm

Pz‘l‘ f Rz(x)'dx=0

—-65mm

65 mm

P; + f (C-x+D)-dx=0

—-65mm

C 65 mm
P,+(=-x%+D- =
7 (2 X D x)| 65 0
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C C
297,4 N + [E (65mm)? + D - 65 mm] - [E (—=65mm)? + D - (—65 mm)] =0

2974N+D-130mm =20

A+B —-2974N N N
= = =—-229 — - A+ B =—-458 —
2 130 mm mm mm

Luego, se procede con el desarrollo de la segunda expresion:

65 mm
Py - 100 mm
— f R;,(x)-x-dx=0
—-65mm
65 mm
Py - 50 mm + f (C-x*+D-x)-dx=0
—-65mm

65mm _

P -50mm+<£-x3+g-x2)| =
Y —65mm

3 2
C C
80 N:-50mm + 3 (65mm)3 + D - (65 mm)z] - [5- (-=65mm)3 + D - (—65 mm)z] =0

4000 N -mm + C - 183083 mm3 =0

B—-A —4000 N - mm N
= = —-0,0219 ->B—-—A=-287 —

C =
130 mm 183083 mm3 mm? mm

Se cuenta entonces con dos ecuaciones con las cuales armar otro sistema,

gue permita finalmente conocer el valor de Ay B:

N
A+ B =-458 —
mm

N
B—-—A=-287 —
mm

Se opera con la primera expresion:

N N
A+B=-458— - B=-A—-458 —
mm mm

41



CALCULO Y SELECCION DE PARTES PARA TORNO DE BANCO

Se utiliza esta equivalencia en conjunto con la segunda expresion para

determinar el valor de A:

N N
B—-A=-2-A-458 —=-2,87 —
mm mm

N N
—-2-A=171—>->A=-0,86 —
mm mm

Finalmente, puede conocerse el valor de B:

N N N
A+B=B-086 —=-458 — > B =-3,72 —
mm mm mm

Reemplazando en la expresion original:

—-2,87N

N
et x — 2,29 —
130 mm?2 x

mm?2 mm

N
Ry(x) = X = 2,29 — = 0,022

Puede observarse esta funcion graficada en la figura 34:

Distribucion de reacciones

-0,5

i
=)

'
I
X,

Magnltud de la reaccién (N/mm)
\.PIJ 1l
Ln f

i
(#F)

L
in

-4
T M W R R N R Ry ? T b e HH S G

Posicion en X {mm)

Figura 34. Distribucion de reacciones en la bancada a lo largo del eje X.
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La curva recién mostrada corresponde a las reacciones correspondientes al
eje Z. Las mismas corresponden a los esfuerzos generados por las fuerzas con
direccion Z y el momento causado por la fuerza de avance. Aun asi, resta determinar
cudles son los efectos causados por la fuerza radial. Se asume que el esfuerzo
provocado por la misma se distribuye equitativamente en toda la seccién de la guia

en contacto con el carro, llegando entonces a lo siguiente:

fuerzaradial 80N
Y = =

N
ala del carro ~ 130 mm 0,615 mm

Conocida la distribucion a lo largo de la guia solo es posible determinarla en
su ancho luego de asignar dimensiones a la misma. En la figura 35 se provee un
esquema en el que figuran las dimensiones genéricas que se emplearan en el

calculo.

L a I

I |

L b [ f [ b (| g [ C 5
550/

) r—

| d | —<

Figura 35. Esquema de la guia, junto con sus dimensiones.
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Antes de proceder al calculo, vale la pena hacer algunas aclaraciones acerca

de ciertas caracteristicas observables en la figura 35:

e El alivio que se observa entre la guia plana y la prismética tiene como
propdsito permitir que la piedra de rectificado pueda mecanizar todo el
flanco de la segunda sin dejar un surco en la primera.

e El ancho e de la superficie de apoyo interior se fijja en un 15% de a. Esta
superficie no es una guia, sino que provee un apoyo contra el cual se fija
el freno del contrapunto. Dicho dispositivo (que puede verse en la figura
36) no es mas que una placa unida a esa parte por medio de un tornillo o
leva que, al ser accionados, la ajustan contra la bancada, quedando fijo el
contrapunto y evitando que se mueva cuando se lo est4d empleando.
Puede usarse también, aunque es menos comun, un freno para el carro
gue funciona de manera igual a la recién descrita.

e El ancho d de la guia inferior auxiliar se fija en un 30% de a.

B R

Figura 36. Freno del contrapunto.
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e El angulo del flanco de la seccién prismética se define en 55°, en lugar de
fijarlo en 45°, que es lo mas comun. El propdésito de esto es que, cuando
la guia deba responder a una fuerza lateral, el carro se vea menos
empujado hacia arribal. La figura 37 ilustra la situacion.

e Se decide, de manera arbitraria, que 2-b = 0,6-c.

e Se decide, de manera arbitraria, que f =g = 0,45-b.

A /N

Menor angulo de flanco Mayor angulo de flanco

Figura 37. Fuerza normal que debe ser ejercida por distintos perfiles prismaticos ante una misma fuerza
lateral. Notese que cuanto menor el &ngulo, mayor sera la fuerza normal requerida y la fuerza vertical
resultante. Esta Ultima tiende a levantar el carro de la bancada.

La bibliografia no da informacion acerca de cémo calcular la distribucion de
presiones a lo ancho de la guia, por lo que se recurrird a las siguientes hipotesis

simplificativas:

e En cada cara la fuerza se distribuye de manera equitativa a lo ancho.

e Como consecuencia de lo anterior, puede concentrarse la distribucion de
fuerzas a lo ancho en una sola fuerza situada a mitad de la cara.

e Se asume que el baricentro del conjunto de las reacciones en el eje Z
coincide con la mitad de la seccion de la guia, situandose inmediatamente
por debajo del punto donde se concentran las fuerzas surgidas del

mecanizado.

1 H. Dubbel sefiala en el volumen 2 de su “Manual del Constructor de Maquinas” 21! que las guias
prismaticas no responden bien a fuerzas laterales ya que su flanco actlla como una especie de rampa
por lo que el carro, al ser empujado contra él, tiende a desplazarse hacia arriba. De aqui la
importancia de no tener un angulo de flanco reducido, y es una de las razones por las cuales no se
usan este tipo de guias en tornos de gran tamafo, donde las fuerzas pueden llegar a ser muy
elevadas.
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Para situar el baricentro en la mitad de la seccion de la guia se debe conocer
el ancho total a de la misma. Aplicando las equivalencias vistas en la pagina 42 y
las dimensiones de la figura 35, se llegaaquea=c+ 2-b+f+g=1,87-c. Luego,

el baricentro se centrara a una distancia 0,94-c del borde.

Luego, el esquema de las fuerzas ejercidas por cada cara es el que se
observa en la figura 38.

, 137 ¢
, 0,94 c Y
. 059c

N

Resultante de las
fuerzaseneleeZ

Figura 38. Ubicacion de las fuerzas y de la resultante de las reacciones verticales.

Estudiando las distribuciones obtenidas, se llega a la conclusién de que, en
este caso, el esfuerzo aplicado a la bancada serda maximo en X = 65 mm. La
reaccion en direccion Y debe ser de -0,615 N/mm. La reaccién en direccion Z es de
-3,72 N/mm.
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En base a las condiciones impuestas y al balance de fuerzas al que se debe

llegar, se tienen las siguientes ecuaciones:

N
( E F,=0=372 ——]-cos(55°) — K - cos(55°) — L
mm

N
X Z Fy =0=0,615 p— + /- sen(55°) — K - sen(55°)
A c0s(55°)-0,15-¢c+ K -cos(55°)-0,59-c+L-1,37 ¢
- J - cos(55°) + K - cos(55°) + L

094-c
\

Se pueden reformular algunas expresiones para llegar a ecuaciones mas

concisas y legibles, resultando en el siguiente sistema:

N
F;=372—=(J+K)-0574+1L
(Z z mm U )

4 E — N _
Fy = 0,615 = (K - 0,82
l Y ( ])
0=043-L—-045-J-02-K

Se opera con la primera expresion:

N
3,72 — =0,574-(J+ K) + L
mm

N
3,72 — —0,574-(J+K) =L
mm

Luego, con la tercera:

0=043-L-045-]-02-K

N
0=16——025-(J+K)—045-]—02-K
mm
N
1,6 — =0,7] +0,45-K
mm

N N
045-K=16 ——107] >K =356 —— 1,56+
mm mm
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Operando con la segunda expresion puede determinarse el valor de J:

N
0,615 —=10,82"- (K —
— K-
N N
0615 — =292 —-2,1-]
mm mm

N N
23 —=-21-]J>]=11—
mm mm

Conocido el valor de J, puede determinarse el valor de K volviendo a hacer

uso de la segunda expresion:

N
0,615 —=10,82-(K —]))
mm

N N
0,615 —=10,82" (K -11 —)
mm mm

N N N
075 —=K-11—->K=185—
mm mm mm

Finalmente, conocidos los valores de J y K, y haciendo uso de la tercera

expresion, puede determinarse el valor de L.

0=043-L-045-]-02-K

N N
0=043-L-045-1,1 —-0,2-1,85 —
mm mm

N N
0865 —=043-L > L =2,01—
mm mm

Puede apreciarse que, de entre los 3 diferenciales, el mayor es L. Aun asi,
se debe tener en cuenta que la superficie que ejerce K es casi la mitad que la que
ejerce L (puede deducirse esto observando la relacién entre b y c), y que K no es
mucho menor que L. Por lo tanto, la superficie critica a analizar es el flanco derecho
de la guia prismatica
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Queda entonces calcular el largo de la cara de extremo a extremo a fin de
que la presion en la misma se adecue al limite planteado anteriormente. En la figura

39 puede apreciarse un detalle de la cara a analizar.

b

Figura 39. Dimensiones a emplear en el célculo de la longitud del flanco de la guia prismatica.

Recordando que se decidié un limite de 4 kgf/cm? (0,4 N/mm?), y sabiendo
gue la cara debe ejercer un diferencial de fuerza de 1,94 N/mm, puede operarse a

partir de la definicion de presion de contacto para llegar a una ecuacion:

Fuerza de contacto [N]

N
Presion de contacto [ = =
mm?]  Superficie de contacto [mm?]

Fuerza de contacto [N] Fuerza de contacto [N]

- Superficie de contacto [mm?] - Largo [mm] - Ancho [mm] -

diferencial lineal de fuerza [év—m]

Ancho [mm]

Entonces:

N
N dif.lineal de fuerza 194 0
mm2 Ancho ~ long

Pres.de contacto = 0,4
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La ecuacion a la que se ha llegado presenta un problema: solo es correcta si
el contacto entre las superficies es del 100% (contacto total en toda la extension).
En la realidad, las imperfecciones surgidas del mecanizado, el empleo de
hendiduras producidas por rasqueteado? y las pequefisimas deformaciones
causadas por las fuerzas de corte en la estructura pueden reducir el porcentaje a
un 40%. Entonces, aplicando un coeficiente de correccion de 0,4 la ecuacion adopta

la siguiente forma:

N dif.lineal de f 1,94 I
if.lineal de fuerza 194 =
Pres.de contacto = 0,4 = — mm
mm? Ancho 0,4-long

Finalmente, se puede deducir el valor de long:

1,94 N
mm

N

— MM _ 121 mm
0,4-0,4 —
mm

long =

Luego, puede procederse a calcular el valor de las dimensiones observables

en la figura 35:
b = long - cos(55°) = 6,9 mm

2'b

06-c=2'b-c=
c ->c 06

=23mm

f=9g=045-b=3,1mm
a=2-b+f+g+c=43mm
d=03-a=129mm

e=015-a=65mm

2 Conocido en inglés como “handscraping”, consiste en hacer pequefiisimas socavaciones en la
superficie de una estructura empleando una herramienta parecida a un formén cuya punta esta
hecha de material de elevada dureza, con el fin de promover la retencion de aceite.
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En la figura 40 se pueden apreciar las dimensiones de la seccion de la guia
y en la figura 41 pueden verse algunas dimensiones de la seccion transversal de la

bancada.

43 |

69 /31, 69 31, 23 :

55”{

12,9 6,5

Figura 40. Dimensiones en mm de la seccion de la guia

43 72 43

Figura 41. Algunas dimensiones en mm de la seccién de la bancada.
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Vale la pena mencionar que, si bien se cuenta con muchas caracteristicas
criticas luego del trabajo realizado, el disefio de la bancada no puede considerarse
terminado, ya que falta definir gran parte de la geometria, situar puntos de anclaje
de la cremallera que hermana con el engranaje principal del delantal, ubicar los

soportes del tornillo y la barra de avance automatico; etc.
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Delantal

La palabra “delantal” hace referencia al sector del carro que se situa al
costado de la bancada, orientado hacia el usuario. Dicho sector cuenta, en su
exterior, con los mandos de avance manual y automatico (y en modelos de gran
tamafo también suele estar incluida la palanca de encendido/apagado) y, en su
interior, con un sistema de engranajes que hacen posible estos movimientos. En la
figura 42 puede apreciarse un ejemplo de delantal en un torno de banco y en la

figura 43 puede verse un delantal separado del carro.

Figura 43. Delantal de torno retirado del carro
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En el ejemplo de la figura 42, se observa un delantal simple. Posee dos
manivelas: una se emplea para mover manualmente el carro de manera longitudinal,
y la otra para mover manualmente el carro transversal. Ademas, se puede ver una
palanca, cuya funcion en este caso es activar la media tuerca que acopla el carro al

tornillo de avance automatico.

Desde la implementacion de cajones de mecanismos dentro de los tornos,
ha habido gran cantidad de cadenas cinematicas empleadas para lograr avances
automaticos ademas de manuales. Los mas sencillos consisten Unicamente en un
delantal con mandos manuales, y una palanca que acciona la media tuerca para
acoplar al carro al tornillo de avance. Puede apreciarse en la figura 44 un ejemplo

de este tipo, correspondiente a un torno South Bend 9” modelo C, que es la versién

econdémica de esta maquina.

Figura 44. Delantal de forno South Bend 9” modelo C. En la imagen superior hay una vista el exterior del
delantal. El tren de engranajes empleado para el movimiento longitudinal manual del carro estd marcado en
azul. La media tuerca y su mecanismo estan marcados en rojo.
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Otros cajones de mecanismos mas complejos cuentan con mayor cantidad
de engranajes y mandos, embragues y una geometria mas compleja para poder
alojar a estos elementos. Puede apreciarse en la figura 45 un ejemplo de este tipo,

correspondiente a un torno South Bend 9” modelo A, que es la version completa de

esta maquina.

Figura 45. Delantal de torno South Bend 9” modelo A. En la imagen superior hay una vista el exterior del
delantal. Ademas de las caracteristicas observadas en la figura 44, pueden verse marcada con flechas verdes
la cadena cinematica empleada para el avance automatico del carro transversal, integrada por un sinfin
acoplado al tornillo de avance y un tren de engranajes rectos. Marcado con una flecha azul se ve el embrague
del avance automatico transversal, que esta contenido dentro de uno de los engranajes. Notese las
geometrias mas complejas del cajon, y el notable aumento en la cantidad de partes contenidas en el mismo

respecto de la figura anterior.
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Los dos mecanismos anteriores sirven como perspectiva historica del tema,
pero no son Utiles como ejemplo a aplicar en el disefio. Los delantales de las figuras

44 y 45 presentan los siguientes problemas:

e Uso excesivo de material

e Tamafio excesivo

e En el caso de la figura 44, utilizacibn muy pobre del espacio

e En el caso de la figura 45, complejidad excesiva. Para lograr avance
automatico transversal se hace uso de un tren de engranajes y un
embrague. Disefios distintos logran esta caracteristica con mecanismos
mas sencillos

e El mecanismo de la media tuerca es robusto, pero muy voluminoso

e Ambos delantales corresponden a un torno que solo cuenta con eje de
roscar que, ademas de contar con rosca trapezoidal, tiene un chavetero
gue recorre toda su longitud para poder actuar como eje de cilindrar. El

nuevo disefio contara con ejes distintos para roscar y cilindrar

En el libro “Alrededor del torno” 23! escrito por W. Bartsch aparece un ejemplo
de mecanismo de gran practicidad, y que se ajuste al empleo de ejes separados de
roscar y cilindrar. En la figura 46 se puede observar el esquema presentado por el

autor en la obra.

HUSILLO AVANCE PARA ROSCAR
AVANCE LONGITUDINAL o~ (TUERCA MATRIZ)

CREMALLERA ! 7. == oy
HUSLLO © - o 'S ) :-. s/ -:“ e
MUSALO D /ool’: ‘z‘ &.‘h ?.\'; ’3 “'f ) iy

CIUNDRAR Z,-- - g /4 =
e .- 7{.';' Y
) PALANCA ANGULAR

/
AVANCE A MANG  TORNILLO SIN FIN CON RUEDA HELICODAL
Figura 46. Esquema del cajén de mecanismo mostrado por W. Bartsch en “Alrededor del torno”.
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Puede analizarse parte por parte esta cadena, para entender el

funcionamiento de cada uno de sus componentes:

e Avance a mano: Notese que estd integrado por 3 componentes: La
manivela, un engranaje simple con Z1 dientes y un engranaje compuesto
con Z2 dientes en el diametro mayor y Zs en el diametro menor. Notese
que la relacion final, segun se puede apreciar en el esquema, es cercana
a 1:1. Dicha caracteristica tiene sentido cuando se tiene en cuenta que el
avance longitudinal manual debe ser relativamente veloz, pues se emplea
para retroceder rapidamente el carro a su posicion inicial en operaciones
de multiples pasadas, o para desplazarlo entre distintos puntos a
mecanizar de una pieza. Pueden apreciarse en las figuras 44 y 45 que el
mecanismo empleado para lograr avance longitudinal manual es igual al
planteado por Bartsch.

e Tornillo sin fin: Este sinfin es hueco, cuenta con un chavetero y hermana
con el engranaje compuesto de Z4 dientes, que es concéntrico con el eje
del cuadrante, del que se hablara mas adelante. Puede apreciarse en el
esquema que el eje de cilindrar atraviesa a esta parte, que esta unida a él
por medio de una chaveta que se desliza a lo largo del chavetero que tiene
mecanizado en casi toda su longitud, para acomodar las distintas
posiciones que pueda tener el sinfin segin se mueva junto con el carro.

e Palanca angular: Este mando es solidario a un brazo en cuyo extremo
gira un engranaje de Zs dientes que, dependiendo de la posicion de la
palanca, puede resultar en la formacién de alguno de los siguientes trenes
de engranajes:

o Sinfin-Zs-Zs-Z3-Z2 (avance longitudinal automatico)

o Sinfin-Zs-Zs-Ze-Z7 (avance transversal automatico)

o Sinfin-Zs-Zs (resulta en una cadena cinematica inconclusa, este caso
es el que se emplea cuando se hace uso del avance manual o del

avance automatico con eje de roscar)
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e Avance para roscar: El mando actda sobre la media tuerca. Girando la
palanca, las mitades se unen y hermanan con la rosca del eje de roscar,
logrando un avance automatico longitudinal de magnitudes que coinciden
con pasos de roscas.

e Enclavamiento: Puede darse, ante una falta de cuidado, que estén
activas al mismo tiempo las cadenas cinematicas de avance longitudinal
automatico del eje de roscar y de cilindrar. Al resultar ambas en
velocidades de avance distintas, ocurre que el carro es forzado por fuerzas
diferentes, que intentan provocar desplazamientos que no son iguales
entre si. Este fenomeno que se da cuando el conjunto se ve “tironeado”

por ambas cadenas cinematicas se denomina enclavamiento y puede

resultar en dafios irreparables a los mecanismos del torno. Ante esta
posibilidad Bartsch propone una solucién sencilla: que las palancas que
accionan estas cadenas sean solidarias a levas cuya disposicion
imposibilite que ambos avances estén actuando al mismo tiempo. Se
puede ver en la figura 47 un sencillo esquema en el que se ilustra la

propuesta.

Figura 47. Empleo de levas solidarias a palancas de accionamiento para eliminar la posibilidad del
enclavamiento.
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Respecto de los materiales a emplear, puede afirmarse la siguiente para cada

parte del delantal:

e EIl cuerpo del delantal puede fabricarse de la misma fundicién que la
bancada, o incluso se puede emplear un grado menor si se deseara
disminuir un poco el gasto en materiales, ya que los esfuerzos que debe
soportar son reducidos.

e Los mandos (palancas y manivelas) pueden fabricarse con fundiciéon de
hierro o, segun se ha empleado en modelos antiguos, con zinc o zamak.

e El sinfin normalmente se fabrica a partir de acero. Debido a las fuerzas
reducidas que presenta el torno, puede emplearse un acero de bajo
carbono seguido por un tratamiento de endurecimiento superficial luego
del mecanizado, a fin de incrementar su vida util.

e La corona que engrana con el sinfin debe elaborarse, como es comun, de
bronce, a fin de disminuir lo maximo posible la fricciobn y aumentar la
eficiencia de la cadena cinematica.

e Elresto de los engranajes, al igual que el sinfin, pueden elaborarse a partir
de acero de bajo carbono, combinado con algin tratamiento de
endurecimiento superficial luego del mecanizado.

e La media tuerca puede elaborarse con acero de bajo carbono, aunque
existen casos en los que estan constituidas por una masa de fundicién o
de acero con alma roscada de bronce. Modelos antiguos muestran media
tuercas fabricadas con fundicién, que han funcionado satisfactoriamente

durante muchos afos.
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Cremallera

Se denomina “cremallera” a un engranaje lineal o, lo que es lo mismo, de
diametro infinito. Es una forma particular de engranaje que se emplea para
transformar movimiento rotatorio a lineal. Puede apreciarse un ejemplo ilustrativo,

aplicado a un torno paralelo manual, en la figura 48.

mlm.mn-qlzlm"u

| ) » A | b At 4 | i
it ."|rmm:;x:nu;u.:::x':.z‘..;;..:-.:..'..;;..z;..u.u.....‘"x‘.“.....;fw

Figura 48. Ejemplo de cremallera presente en un torno. El elemento en cuestion estd marcado con rojo, y esta
completamente visible debido a que se ha retirado previamente el conjunto completo del carro.

El propésito de la cremallera es engranar contra el engranaje final de la

cadena cinematica encargada del avance longitudinal, ya sea este automético o

manual, permitiendo que pueda mover al conjunto del carro.

El disefio de la cremallera sigue un proceso similar al de un engranaje coman.
En este caso, se seguirdn los siguientes pasos para determinar el modulo, el

material y el tratamiento aplicado:

e Determinacion de las cargas que seran aplicadas a la cremallera
e Precalculo empleando el método de Lewis o Lewis-Barth

¢ Verificacion final empleando el método planteado por la AGMA
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La determinacion de las cargas comienza reconociendo cuales son los
esfuerzos que debe vencer el mecanismo de avance para lograr el movimiento del
carro. Rapidamente se puede determinar que son dos: el primero y mas obvio es la

resistencia que genera el mecanizado, y el segundo surge de la friccion.

Respecto del primero, solo hace falta reconocer cuél de los esfuerzos
surgidos durante la operacién es el que se opone al movimiento longitudinal del
carro. Se puede afirmar que la fuerza de avance, de 80 N de magnitud, es el

componente directamente opuesto al desplazamiento.

Respecto del segundo, la determinaciéon es mas compleja. La fuerza de
friccion depende de muditiples factores: materiales en contacto, velocidad relativa,
temperatura, rugosidad superficial, presencia de lubricantes; etc. A fines practicos,
para evitar tener que realizar un estudio complejo del caso, se pueden recurrir a
tablas de coeficientes compilados por distintos autores de obras relacionadas al
disefio mecanico o la tribologia. Se muestra en la figura 49 una tabla extraida del

libro “Disefio de Maquinas” [, escrito por Robert Norton.

L _____________________________________________________________________________________________________________________|
Tabla 5-1 Coeficientes de friccion en algunas combinaciones de materiales

Estatico Dinamico
Material 1 Material 2 Seco Lubricado Seco Lubricado
acero dulce acero dulce 0.74 0.57 0.09
acero dulce hierro fundido 0.183 0.23 0.133
acero dulce aluminio 0.61 0.47
acero dulce laton 0.51 0.44
acero duro acero duro 0.78 0.11-0.23 0.42 0.03-0.19
acero duro babbitt 0.42-0.70 0.08-0.25 0.34 0.06-0.16
teflién teflén 0.04 0.04
acero teflén 0.04 0.04
hierro fundido  hierro fundido  1.10 0.15 0.07
hierro fundido  bronce 0.22 0.077
aluminio aluminio 1.05 1.4

Fuente: Mark's Mechanical Engineers’ Handbook, T. Baumeister, ed., McGraw-Hill, Nueva York

Figura 49. Tabla de coeficientes de friccién para distintos materiales, en diversas condiciones. Se marca en

rojo el caso de interés
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De esta tabla, el coeficiente que se empleara es el que corresponde al par
hierro fundido-hierro fundido en condicidon dinamica lubricada, ya que el caso
estudiado es el de maximas fuerzas de corte, lo cual implica que se esta realizando
una operacion de mecanizado y por lo tanto habra movimiento del carro sobre las

guias, que deben estar siempre lubricadas.

Luego, para calcular la magnitud de esta fuerza surgida de la friccion, solo
hay que aplicar la ecuacién que la define en relacion a la fuerza normal que se

ejercen los cuerpos mutuamente:
Ffric =pu-N

El valor de y puede extraerse de la tabla de la figura 49, siendo su valor 0,07.
El valor de N puede deducirse a partir del sistema planteado en las figuras 30 y 31,
siendo su valor la sumatoria de la fuerza principal de corte (130 N) y la fuerza que
aplica la gravedad sobre el conjunto del carro (150 N), lo cual equivale a 280 N.

Luego, el valor de Fic resulta ser:
Frric =0,07-280 N = 19,6 N ~ 20 N

Finalmente, sumando las magnitudes de la fuerza de avance y la fuerza de
friccion, obtenemos que la cremallera, en el caso de una operacion de mecanizado
que coincide con los parametros maximos determinados al inicio de este trabajo,

debe hacer un esfuerzo de 100 N para que ocurra el movimiento del carro.

Determinada la fuerza que debe hacer la cremallera, se puede empezar con
la fase del precalculo. Para esta etapa pueden emplearse dos métodos: el de Lewis
y el de Lewis-Barth. El segundo método es una modificacion del primero para tomar

en cuenta los efectos dindmicos sobre el esfuerzo realizado por los dientes.

El método de Lewis es apto para engranajes funcionando a velocidades
periféricas (que es la velocidad lineal de un punto situado en la circunferencia
primitiva del engranaje) reducidas, mientras que el de Lewis-Barth debe aplicarse
cuando son moderadas o altas. El caso que se esta analizando (trabajo de desbaste

haciendo maximo uso de la potencia de la maquina) implica un avance del carro de
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0,1 mm/rev. Incluso a un régimen de revoluciones elevado, esto resulta en una

velocidad periférica reducida. Por lo tanto, el método mas adecuado es el de Lewis.

El método de Lewis tiene como proposito determinar la fuerza tangencial
maxima que puede transmitir el diente del engranaje y, a partir de ese dato, se
puede calcular el tamafio del diente. Hace empleo de las siguientes hipotesis

simplificativas:

e El diente es considerado como una viga empotrada en el cuerpo del
engranaje

e El diente Unicamente esta solicitado a la flexion

e La solicitacion es estatica

e La fuerza se encuentra distribuida uniformemente a lo ancho del diente

e La posiciobn méas desfavorable de la fuerza de contacto entre dientes se da
cuando el contacto se da en el extremo del diente a calcular

El resultado del desarrollo hecho por Lewis a partir de estas hipotesis es la

siguiente formula:

Fb :b'y'p'aadm
Donde:

e Fpv [N] es la fuerza tangencial admisible. En este caso se denomina “fuerza
tangencial” al componente tangencial de la fuerza de contacto entre
dientes.

e b [mm] es el ancho del diente

¢ y es un factor de forma dependiente de la forma del diente y del punto de
aplicacion de la carga, y se obtiene por tabla

e p [mm] es el paso circular entre dientes

e Oadm [MPa] es la tension admisible del diente. Depende del material, el
tratamiento térmico, la exactitud de fabricacion y de la velocidad periférica
de la circunferencia primitiva. Puede determinarse por medio de tablas o

se puede estimar como un tercio de la tension de rotura.
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Se decide que el valor de Fy, sera el del valor de la resistencia a vencer
(calculado anteriormente) afectado por un coeficiente de seguridad de 1,5 lo cual

resulta en que
F,=100N-1,5=150N

Respecto de b, el apunte de engranajes de la catedra de Calculos de
Elementos de Maquinas de la Facultad de Ingenieria de Mar del Plata I que se
considera buena préactica que el ancho de un diente tenga una determinada relacion

con el paso, siendo esta:
25'-p<b<4-p

Puede apreciarse en las figuras 44 y 45 los pifiones que engranan contra la
cremallera, y se puede determinar a partir de una inspeccion visual rapida que una
relacion b = 3 - p es aceptable, ademas de que permite simplificar la férmula de
Lewis eliminando a una incognita, de manera tal que se puede emplear la siguiente

expresion en lugar de la original para este caso:

Fb:3'Y'p2'0'adm

El paso p se relaciona con el modulo, que es la unidad métrica mas
importante a la hora de caracterizar el dentado de un engranaje, por medio de la

siguiente expresion:

M=—->p=n-M

P
A
Puede hacerse una sustitucion, por conveniencia, de p de manera que este

deje de ser una incognita de la ecuacion y que M tome su lugar:
Fy=3y-(m-M)? 0gqm = 29,6y M? - 0gam

Acerca de y el proceso de determinacion es mas complejo. Este factor de
forma depende del angulo de presion del dentado del engranaje, y de la cantidad
de dientes. El angulo de presién se establece en 20°, ya que un angulo de 14,5°
requiere una cantidad mucho mayor de dientes para evitar la interferencia (y por lo

tanto un mayor tamafo de pifién), y un angulo de 25° resulta en mayores fuerzas
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radiales, ademas de que su uso esta mucho menos difundido y elegirlo no resultaria
en ninguna ventaja importante por sobre un angulo de presion de 20°, mucho mas

comun.

En el caso analizado se tienen dos elementos engranando: un pifidn y una
cremallera, que puede considerarse un engranaje de didmetro infinito y, por lo tanto,
tedricamente hablando también lo es su cantidad de dientes. Esta ultima
caracteristica no esta definida para el pifién, ya que para poder determinarla se
requieren su modulo y diametro (ya sea este exterior o primitivo). Como solo se
obtienen estos datos de manera precisa al hacer un disefio geométricamente

detallado, ser& necesario recurrir a un acercamiento.

Para cada pifién con un determinado angulo de presion existe una cantidad
minima de dientes con la que tiene que contar la corona para que no se produzca
interferencia entre ambos engranajes. Este dato esta tabulado en el apunte de
catedra ya mencionado [, y puede observarse en la figura 50, en la que se ha
marcado con rojo el valor correspondiente al caso estudiado (pifidn engranando con

corona, angulo de presion 20°).

14.5° 20° 25%
Dientes | Dientes max. de | Dientes | Dientes max. de| Dientes | Dientes max. de
piiion la rueda pifion la rueda pirion la rueda
<23 Interf. <13 Interf. <9 Interf.
23 26 13 16 9 13
24 32 14 26 10 32
25 410 15 45 11 249
26 51 16 101 12 w
27 67 17 1309
28 92 18 @
29 133
30 219
31 496
32 @

Figura 50. Tabla en la que figura la cantidad maxima de dientes que puede tener la corona sin que se
produzca interferencia en funcion de la cantidad de dientes del pifién y el angulo de presion. El dato de interés
esta marcado en rojo.

Se determina entonces a partir de la tabla que el pifidn debe tener, como
minimo, 18 dientes. Puede observarse en la tabla del factor de forma de la figura 51

(también extraida del apunte de catedra) que el valor de y es menor cuanto menor
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es la cantidad de dientes y, por lo tanto, se decide emplear 18 dientes para hacer

calculos con resultados conservativos.

Z 9 =14.5°| ©=20°|Stub ®=20°| O = 25°
10 0.056 0.064 0.083 0.076
12 0.067 0.078 0.099 0.088
13 0.070 0.083 0.103 0.093
14 0.072 0.088 0.108 0.098
15 0.075 0.092 0.111 0.102
16 0.077 0.094 0.115 0.106
17 0.080 0 0.117 0.108
18 0.083 0.098 0.120 0.112
19 0.087 0.100 0.123 0.115
20 0.090 0.102 0.125 0.118
21 0.092 0.104 0.127 0120
23 0.094 0.106 0.130 0.124
25 0.097 0.108 0.133 0.128
27 0.100 0.111 0.136 0.131
30 0.102 0.114 0.139 0.135
34 0.104 0.118 0.142 0.140
38 0.107 0.122 0.145 0.144
43 0.110 0.126 0.147 0.148
50 0.112 0.130 0.151 0.152
60 0.114 0.134 0.154 0.156
75 0.116 0.138 0.158 0.161
100 0.118 0.142 0.161 0.166
150 0.120 0.146 0.165 0.171
300 0.122 0.150 0.170 0.176
Cremallera | 0.124 0.154 0.175 0.180

Figura 51. Tabla de valores del factor de forma en funcion de la cantidad de dientes y el a&ngulo de presion. El
valor de interés estd marcado en rojo.

Solo resta determinar el valor de gadm para poder proceder a determinar el
modulo requerido. Como se mencioné anteriormente, esta magnitud es
dependiente, entre otras caracteristicas, del material y los tratamientos térmicos
empleados en la fabricacion de los engranajes. Se decide emplear, a fin de
mantener un costo razonable sin sacrificar la funcionalidad, acero SAE 1045 tanto
para el piidn como para la cremallera, aplicando un tratamiento de temple
localizado en los dientes por medio de induccion para mejorar la resistencia al
desgaste, acompafiado de un revenido de baja intensidad. Se estimara el gagm COMO
un tercio de la tension de rotura. En el volumen 1 del Heat Treater's Guide [?4 se
especifica que esta calidad austenizada a 845°C, templada en agua y revenida a
370°C logra como minimo 1035 MPa de resistencia a la traccion. En la figura 52 se
muestra una tabla provista por la empresa Compariia General de Acero S.A. en la

gue se puede observar informacion coherente con esta afirmacion.
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PROPIEDADES TiPICAS A TEMPERATURA AMBIENTE CON TEMPLE EN AGUA
REDONDO DE 25 MM
(Temple en agua desde 820°c, revenido a la temperatura indicada)

Temperatura | Resistenciaala Punto Dureza Brinell Impacto
de revenido °C | traccion N/mm? | de Fluencia N/'mm? | (3000 Kg.) Izod ft - |b
320 1034 786 313 15
430 965 731 281 24
540 827 621 242 38
650 7 503 210 B1
705 669 455 198 70

Figura 52. Tabla provista por la empresa Compafiia General de Aceros S.A.

Como resultado de lo recién mencionado, el valor de gagm sera un tercio de
1035 MPa, es decir, 345 MPa o, lo que es lo mismo, 3518 kg/cm?.

Finalmente, la ecuaciéon de Lewis adopta, para este caso y aplicando los

valores determinados anteriormente, la siguiente forma:

F,=296y-M? 044

2 kg
150 N = 29,6-0,098- M~ - 3518 —
cm
kg
150 N = M? - 10205 —= = M? - 1020 —;
cm mm
150 N
M? = — N = 0,147 mm?
1020 ——
mm

M = ./0,147 mm? = 0,383 mm

El valor obtenido en el célculo no corresponde a un valor comun. Si bien el
mas cercano es 0,5 mm, dicha eleccion resultaria en un pifién con un diametro
exterior de 1 cm, complicando innecesariamente el proceso de fabricacion debido a
su reducido tamafio. Se decide emplear, entonces, un médulo de 1 mm, lo cual
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sobrepasa ampliamente las exigencias planteadas en el precalculo, facilita el

mecanizado y ademas se ajusta mas a lo visto en la amplia mayoria de los tornos

de banco (pifiones cuyo diametro exterior se ubica entre los 2 cm y los 4 cm).

Se procede entonces al paso final: la verificacion por medio de las ecuaciones

de la AGMA. Esta organizacion plantea dos célculos a realizar para verificar si el

dentado de un engranaje es apto para su uso o no: uno de ellos corresponde a la

comprobacion de la resistencia a la fatiga por flexion y el otro a la de la resistencia

a la fatiga superficial o pitting (una forma de desgaste que se caracteriza por la

aparicion de pozos o “pits” en los flancos activos de los dientes debido a fatiga

causada por tensiones subsuperficiales).

La ecuacion de la AGMA referente a la fatiga por flexion es la siguiente:

Wi K, 1 K- Kp-KgoK

°T7K, Fm ]

e 0 [MPaQ] es la tension calculada en la
raiz del diente

e W[N] esla cargatangencial transmitida.
Ya se ha determinado anteriormente
que es este valor es 100 N

e Ko es el factor de sobrecarga

e Ky es el factor de velocidad

e F [mm] es el ancho del diente. Se ha
determinado anteriormente que su valor
es de 3 veces el paso y, por lo tanto, su
valor es de 10 mm aprox.

¢ m[mm]es el modulo del dentado. Se ha
determinado anteriormente que su valor
es 1 mm.

e Kses el factor de tamafio

e  Km es el factor de distribucion de carga

e Ks es el factor de espesor del aro

e Kies el factor de engranaje intermedio

e Jes el factor de geometria
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< Ogq = Oqt*

K,
KT " KR

Oad [MPa] es el esfuerzo maximo
admisible

oat [MPa] es el esfuerzo admisible segin
el material

KL es el factor de duracion

Kt es el factor de temperatura

Kr es el factor de confiabilidad



El valor de oar se puede encontrar tabulado en tablas provistas por la AGMA

en la norma ANSI/AGMA 2001-D04l. En la figura 53 puede verse esta tabla.

s i )
Minimum Allowable bendlr:gf?r}‘r,ess number?), s
Material Heat surface
designation treatment hardness?) Grade 1 Grade 2 Grade 3
Steel®) Through hardened | see figure 9 see figure 9 | see figure 9 =
Flame® or induction
hardened® with type | see table 8 45 000 55 000 --
A pattern®
Flame® or induction
hardened®) with type | see table 8 22 000 22 000 -
B pattern®
Carburized and 65 000 or
hardened? see table 9 55 000 70 0005 75 000
Nitrided¥ 7 (through ; ;
hardened steels) 83.5 HR15N see figure 10 | see figure 10 --
Nitralloy 135M,
Nitralloy N, and S AN % . :
2.5% Chrome (no Nitrided* 7) 87.5 HR15N see figure 11 | see figure 11 | see figure 11
aluminum)
NOTES
1) Hardness to be equivalent to that at the root diameter in the center of the tooth space and face width.
2) See tables 7 through 10 for major metallurgical factors for each stress grade of steel gears.
9) The steel selected must be compatible with the heat treatment process selected and hardness required.
4 The allowable stress numbers indicated may be used with the case depths prescribed in 16.1.
5) See figure 12 for type A and type B hardness patterns.
8) If bainite and microcracks are limited to grade 3 levels, 70,000 psi may be used.
) The overload capacity of nitrided gears is low. Since the shape ofthe effective S-N curve is flat, the sensitivity to shock
should be investigated before proceeding with the design. [7]

Figura 53. Tabla compilada por la AGMA que contiene el valor de oat para varios tipos de aceros. El valor de
interés esta marcado en rojo

Nétese que el valor elegido corresponde a un endurecimiento en todo el
diente de “grado 1”. Esta clasificacion se explica en la misma norma, y a este caso
corresponde a un grado 1 ya que el grado 2 se reserva para aceros que cumplen
con requerimientos exigentes de calidad microestructural. En la figura 54 se muestra
el grafico mencionado, del cual se obtiene finalmente el valor de oa. Se elige la
opcién correspondiente al endurecimiento total del diente (“through hardened”) ya
que, si bien el temple se realizara por induccion, el engranaje es tan pequefio que
es muy dificil que la zona afectada solo incluya el perfil del dentado, y en lugar de

eso abarca los dientes y penetra en la masa.
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b= control procedures required /
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Brinell hardness, HB

Figura 54. Curvas de determinacién de oat para dientes de acero con endurecimiento completo.

Kr es un coeficiente que, segin la norma AGMA 2001-D04[, tiene como
propoésito tomar en cuenta la distribucion estadistica normal de las fallas que se
producen durante el ensayo de materiales. Los limites de tension dados por el texto
corresponden a una tasa de éxito de 0,99 o, lo que es lo mismo, una falla inesperada
cada 100 ensayos. Dicha confiabilidad puede resultar insuficiente y es por esa razén

que existe Kr. Su valor puede extraerse de las tablas en la figura 55.

Requirements of application Kp
Confiabilidad Cgr, K

Fewer than one failure in 10 000 1.50
Fewer than one failure in 1000 1.25 09| 085
Fewer than one failure in 100 1.00 099 100
. ’ (),999 1,25

Fewer than one failure in 10 0.85
Fewer than one failure in 2 0.70 0.9999| 1,50

Figura 55. Tablas de valores de Kr. La de la izquierda fue extraida de la norma ANSI/AGMA 2001-D049), y la
de la derecha, del apunte de engranajes de la catedra de Célculo de Elementos de Maquinas!®. Ambas

contienen la misma informacion, presentada de manera distinta.
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Dado que el diente ya fue sobredimensionado en el precalculo el valor de Kr

no tiene por qué ser mayor a la unidad. Se empleara entonces Kr = 1.

El factor Kr, segun la norma, puede tener un valor de 1 para casos en los que
el aceite lubricante o el cuerpo de los engranajes trabajan con temperaturas no
mayores a 120°C. Puede considerarse que la situaciéon estudiada, debido a que las
velocidades y las fuerzas aplicadas son relativamente bajas, la temperatura no sera

elevada y por lo tanto puede emplearse un Kr = 1.

El factor Kv tiene un proposito parecido a Kr solo que, en vez de corregir por
confiablidad, corrige por duracion, dado que las pruebas realizadas a la hora de
relevar valores y coeficientes implicaron 107 ciclos de carga en los dientes de los
engranajes ensayados. Como se puede observar en la figura 52, la dureza Brinell
esperable de la superficie de los dientes puede estimarse cercana a 313 HB. Con
este dato, y buscando una vida util casi casi indeterminada, se puede emplear la

informacion presente en la tablal¥l de la figura 56 para determinar el valor de KL.

Ko
N° de ciclos CL e
160 HB 250 HB 450HB | Caib, sip, | [ SOMCoS
Carb. Sup.

1.000[ - 1.6 2,4 34 2.7 4.6
10.000| 1,5 1.4 1,9 24 2.0 3,1
100.000| 1,3 12 1,4 137 1,5 21
1.000.000| 1,1 1,1 1,1 132 1,1 1,4
10.000.000] 1,0 1,0 1,0 1,0 1,0 1,0
>100.000.000| 1,0 1,0-0,8 1,0-0.8 1,0-0,8 1,0-0,8 1,0

Figura 56. Tabla con valores de K. para distintas durezas superficiales y cantidad de ciclos de carga. Se

marcaron en rojo los valores de interés.

Puede observarse en la tabla que, para la dureza superficial lograda con la
eleccion del material y el tratamiento y segun la cantidad de ciclos elegidos, puede

emplearse un KL = 1.

70



CALCULO Y SELECCION DE PARTES PARA TORNO DE BANCO

Puede entonces calcularse el valor del esfuerzo maximo admisible segun la

formula ya mostrada:

lbs 1 lbs
Ogd = Ogt = 37000 -—— = 37000 P = 255 MPa

L
KT'KR lnz 1'1

Se procede entonces con el calculo de la tension en la raiz del diente.

El factor Ko tiene como proposito corregir el valor de la tension para tomar en
cuenta el efecto de la aplicacion no uniforme de la carga. En un torno, por ejemplo,
puede darse el caso del torneado de una pieza cuya forma no presente simetria de
revolucién, como por ejemplo un perfil cuadrado, lo cual resulta en picos
momentaneos de carga, con momentos carentes de esfuerzo entre ellos. En las
tablas!l que se observan en la figura 57 puede observarse cual es el valor de Ko

para las condiciones dadas.

Sistema impulsado Sistema  |Caracteristica Ejemplos
Sistema motriz — Choques Q‘.hnqucs Uniforme Motores eléetricos, turbinas
maoderados intensos Choaues ligeros Motares de combustion interna.
Motriz MoguEs ee multicilindricos
i 25 = 5 .
Lingnrme L9 125 21,75 Chsties iadishcs Motores de combustidn interna.
Chogues ligeras 1.25 1,50 >2.00 i monoeilindricos
Chogues medianos 1,50 1,75 =225 Ventiladores centrifugos, agitadores de
- - = Uniforme liquidos, transportadores de banda
Para transmisiones de incremento de velocidad de (alimentacion uniforme)

rectos y conicos auméntese 0.01 {chZp}:. Para . - - i
helicoidales se requieren otras consideraciones. Si se Veoutilidores del o de Lk, apitadlor:s
Rl : . ! ,_] = . Impulsado | Choques moderados|de liquidos y solidos, transportadores de

aplica un factor se sobrecarga especifico Usese 1 banda (alimentacién variable)
para Kp(Cp) y Ki(Cp).

Trituradoras de mineral. compresores
Chogques intensos  |monocilindricos, transportadores
reciprocos

Figura 57. Tablas en las que figuran condiciones y valores para la determinacion de Ko. La informacién de
interés esta marcada en rojo.

El sistema motriz puede considerarse uniforme, debido a que el torno es
accionado por un motor eléctrico. El sistema impulsado puede ser uniforme o de
choques moderados, dependiendo de la geometria de la pieza a mecanizar. De la
combinacion de estas condiciones, se emplea la tabla de la izquierda y se determina

gue el valor a emplear es Ko = 1,25.
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El factor Ky es tiene como propaosito corregir el valor de la tension para tomar
en cuenta los efectos de las imprecisiones en la fabricacion y engrane de los
engranajes. Su determinacién es compleja, y el valor de este coeficiente puede

obtenerse de manera grafica o a partir de la siguiente formula:

()
o \A+ [y,
Donde vp es la velocidad periférica en pies por minuto y Ay B estan definidas

segun las siguientes ecuaciones:

(12— Q)3

A=50+56-(1—-B) ; B 2

Y Qv es un factor definido por la AGMA cuyo numero indica la calidad del
engranaje en lo que a su precision de fabricado respecta, pudiendo adoptar los

siguientes valores, entre otros:

e Qv = 5 para engranajes rectos acabados por corte o fresa o acepillado,
cuando se espera tener carga dinamica moderada; para el planeamiento
de engranajes conicos rectos comerciales.

e Qv = 6 para engranajes rectos, helicoidales o doble helicoidales de alta
precision acepillados o rectificados a esmeril, cuando es posible que se
desarrolle una carga dindmica (este valor es recomendado para
engranajes helicoidales y doble helicoidales del tipo comercial para
aplicaciones industriales en general).

e Qv =9 para engranajes rectos tallados o rectificados a esmeril; helicoidales
de alta precisidon; para el planeamiento de engranajes conicos espirales

grandes. Cuando la carga dinamica es ligera.

El valor mas adecuado para este caso es Qv = 5, ya que es muy dificil el
empleo de una muela para mecanizar los dientes por rectificado en un engranaje
compuesto de tamafio reducido y por lo tanto se debe recurrir a fresado o limado

para obtener el dentado.
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Las curvas obtenidas a partir de la formula, para distintos valores de Quv,
pueden observarse en la figura 58. Como ya se mencion6 anteriormente, la
velocidad periférica vp es muy reducida, por lo que los efectos dinamicos seran de
poca importancia. Esta condicién corresponde al extremo izquierdo del grafico o, lo
qgue es lo mismo, vp — 0. Para ilustrar este punto puede mencionarse el avance
empleado en la seccion inicial de este documento (0,1 mm/rev) resulta en una
velocidad de 2 m/s (o 0,03 m/min) en un régimen de 2000 rpm. Por lo tanto, es
posible emplear un Ky = 0,9. No se le asigna al coeficiente un valor unitario ya que

se asume que la calidad del dentado es buena, mas no excelente.

0.40 } i

° 1000 2000 3000 4000 5000 6000 7000 8000 2000 ft/min
I I I T T T T T T T B
0 5 10 15 20 el 30 5 40 45 m/s

Velocidad en la linca de prso V

Figura 58. Curvas de Kv para distintos valores de Qv y vp. Notese como el valor de Ky tiende a la unidad para
valores de velocidad periférica muy reducidos.

El factor Ks toma en cuenta la no uniformidad de las propiedades del material.
Depende del tamafio del diente, el diametro del engranaje, la razén entre tamafio
del diente y diametro del engranaje, el ancho del dentado, la razén entre profundidad
de endurecimiento y tamafio del diente, y la templabilidad y tratamientos térmicos
aplicados al material. La AGMA recomienda aplicar Ks = 1 para la mayoria de los
engranajes, siempre que se haya hecho una eleccién adecuada de material y

tratamientos térmicos para el tamafio de la pieza.
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El factor Km se emplea para tomar en cuenta los efectos de la distribucion
desigual de esfuerzos debido a defectos en el montaje o deflexiones causadas por
la aplicacién de la carga. Los errores pueden combinarse de tal manera que el
contacto con el engranaje oponente sea menor que el ancho integro de la cara, o
gue el contacto sea completo, pero carente de uniformidad. En la figura 59 se puede
ver una tablal¥l con valores de Km para distintos anchos de cara y condiciones de

montaje y funcionamiento.

Ancho de cara F [mm]

Condicion de soporte

P 50 150 225 400
e | s | 15 | 3
S ; S ay a3y | as |

engranes de precision

Montajes menos rigidos, engranes

MmMenos precisos, contacto a todo lo 1,6 1.7 1.8 2,0

ancho de la cara (19) | (1.o) | (1.7) | (2,0)
Exactitud y montaje de modo que
exista contacto incompleto con la =>2.0(=2,0)

cara

Los valores en ( ) son para engranajes helicoidales

Figura 59. Tabla con valores de Km para distintos anchos de cara y condiciones de montaje y funcionamiento.
La informacién de interés esta marcada en rojo.

Se ha empleado la opcion de precision intermedia para que el calculo sea

conservativo. Es posible emplear la opcion superior, pero solo si se puede garantizar

un montaje rigido y preciso, y el uso de rodamientos de precision para el pifion.

Finalmente, se determina que Km = 1,6.
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El factor J evalta la forma (o perfil) del diente, la posicion en la cual se le
aplica la carga mas peligrosa, concentracion de tensiones y correccion debido a la
forma geométrica y a la reparticion de la carga entre uno o mas pares de dientes.
Su valor se determina aplicando un algoritmo complicado, aunque algunos valores
estan tabulados en la norma para determinadas situaciones. Dichos valores estan
divididos no solo por angulo de presion, cantidad de dientes y altura del perfil, sino
que ademas presentan dos conjuntos distintos para el caso de carga en la punta y
el de carga en el punto de contacto méas alto en un diente individual (HPSTC). Sin
profundizar en las caracteristicas de ambas condiciones, se puede mencionar que
la segunda es la mas conveniente, y se da en engranajes de alta precision. Para
realizar un célculo conservativo, se asume que hay carga en la punta. Luego, para
un angulo de presion de 20°, diente de altura completa, pifidn de 18 dientes
engranando con cremallera y carga en la punta, se aplican los valores de una tabla
extraida de “Disefio de Maquinas (4ta. edicion)"! escrito por R. Norton, y que puede

observarse en la figura 60.

Tabla 8-8 Factor geométrico J para flexion de la AGMA, para 207, y dientes de profundidad total con carga
en la punta

Dientes en el pifion

Dientes en 12 14 17 21 I 26 35 55 135
el engrane P 6 P c|lP]Gec P ¢ P G P G P G

12
14
17
21
26
35
55
RS

0.24 | 0.24

0.24 1025 0.25 0.25

024 1026 0.25 026 026 0.26

0.24 1028 025 028 026 0.28 028 0.28

024 1029 025 029 026 029 028 029 029 029

[l il el ol ol el el [0
cjccccccCccl|lo

(=gl == = eyl s i
e S &5 & &
EjCc . CcE & e
EE B £ &

Figura 60. Tabla con valores de J para angulo de presién 20°, diente de altura completa y carga en la punta.
Se marcé en rojo la informacion de interés
Se entro a la tabla con una cantidad de dientes de 21 en el pifion (el nimero
mas cercano a 18) y 135 en el engranaje (el nUmero mas cercano a infinito, debido
a que el engrane es una cremallera). Luego, se emplea la columna marcada P, que

corresponde al pifidn. Esta combinacion de condiciones resulta en un J = 0,24.
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El factor Ks se aplica a aquellos engranajes que, en lugar de ser macizos,
presentan el dentado en un anillo exterior unido al centro por medio de brazos.
Puede observarse un ejemplo ilustrativo en la figura 61. Este coeficiente tiene como
propésito tomar en cuenta la posibilidad de que la falla se produzca radialmente en
el anillo debido a la flexion, en lugar de a lo largo de la raiz del diente. En este caso

se cuenta con un pifibn macizo, para lo que la norma indica Ks = 1.

Figura 61. Ejemplo de engranaje no macizo, que presenta un anillo exterior en el que se encuentra el dentado,
unido al cuerpo central por medio de brazos.

El factor Ki es un factor que se aplica en los casos en los que el engranaje a

disefiar es intermedio o, dicho de otra manera, engrana con mas de un engranaje.

El pifidn que se esta calculando solo hace contacto con la cremallera, por lo que no

se lo puede considerar intermedio y, por lo tanto, corresponde Ki = 1 segiin norma.

Finalmente, puede calcularse el valor de la tensién en la raiz del diente, y

compararla con la tensiéon admisible determinada anteriormente:

WK, 1 KoKy KpoKi
Tk, Fm ] -

100N - 1,25 1 1-1,6-1-1
B 0,9 10 mm-1mm 0,24

= 92,6 MPa

0 =926 MPa < g,5 = 255 MPa
Queda verificada entonces la resistencia del diente a la fatiga por flexion.
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Resta verificar la resistencia del diente a la fatiga superficial. Para realizar

Wt.CO 1

Cs* Cm " Cr

Se=0Cy-
¢ p C, F-D,

sc [Ib/in?] es el esfuerzo de contacto

Cp [(Ib/in2)%5] es el coeficiente elastico

W: [Ib] es la

transmitida. Ya se ha determinado

carga tangencial
anteriormente que su valor es 100 N o,
lo que es lo mismo, 22,5 |b

Co es el factor de sobrecarga. Su valor
es igual al de Ko (1,25)

Cy es el factor de velocidad. Su valor es
igual al de Ky (1)

F [in] es el ancho del diente. Ya se ha
determinado anteriormente que su valor
es 10 mm o, lo que es lo mismo, 0,4 in
Dp es el didmetro primitivo del
engranaje. Su valor es el producto del
modulo y la cantidad de dientes (18 mm

0, lo que es lo mismo, 0,71 in)

esta comprobacion la AGMA plantea la siguiente expresion:

< Sad = Sac " ﬁ

Cr-Cg
Cs es el factor de tamafio. Su valor es
igual al de Ks (1)
Cnm es el factor de distribucion de carga.
Su valor es igual al de Km (1,6)
Ci es el factor de condicion de la
superficie
| es el factor de geometria
Sad [Ib/in?] es el esfuerzo de disefio
maximo admisible
sac [Ib/in?] es el esfuerzo admisible por
contacto
C. es el factor de duracion
Ch es el factor de relacién de dureza
Cr es el factor de temperatura. Su valor
esigual al de Kt (1)
Cr es el factor de confiabilidad. Su valor

esigual al de Kr (1)

El valor de sac puede obtenerse por medio de tablas presentes en la norma,
al igual que sat. En la figura 62 se observa la tabla® de la que se extrae este valor.
Nuevamente vuelve a aparecer el concepto de grados, y sigue siendo valida la
eleccion hecha anteriormente (grado 1). Nuevamente se vuelve a elegir la categoria
“through hardened” por las razones ya explicadas.
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Minimum Allowable contactb ﬁtl:fss number2), s,c
Material Heat surface
~ designation treatment hardness? Grade 1 Grade 2 Grade 3
Steeld) Through hardened? |see figure 8 see figure 8 see figure 8 -
Flamed) %5 induction | 50 HRC 170 000 190 000 -—
herdemed 54 HAC 175 000 195 000 -
=
= T T 1
2 Metallurgical and quality control procedures required
]
(=]
S 175 Grade 2
5 Sac = 349 Hg + 34 300
o
E 150 Fk
£ /
w
G 125 P~
"g" /&
o / Grade 1
o Sac =322 Hg + 29 100
2 100 - =
z 7
o]
<
75
150 200 250 300 350 400 450

Brinell hardness, Hg

Figura 62. Tabla compilada por la AGMA que contiene el valor de sac para varios tipos de aceros. El valor de
interés esta marcado en rojo. También se incluyen las curvas de las cuales se extrae este valor.
El factor CL cumple un propésito similar a KL y su valor se puede extraer de
la misma tabla, que vuelve a mostrarse en la figura 63 con la informacién
correspondiente resaltada. Se vuelve a mencionar que se busca una vida util casi

indeterminada

K,
N° de ciclos CL N
160HB | 250HB | 450HB | Carb.sup. | COMOS
Carb. Sup.

1.000| - 1.6 24 34 27 4.6
10.000| 1.5 1.4 1.9 24 2.0 3,1
100.000| 1.3 12 1.4 1,7 1.5 2,1
1.000.000] 1.1 1,1 1,1 1,2 1.1 1.4
10.000.000| 1,0 1.0 1,0 1.0 1.0 1,0
=100.000.000] 1.0 1,0-0.8 1.0-0.8 1,0-0.8 1,0-0.8 1.0

Figura 63. Tabla con valores de K. y C.. La informacion de interés estd marcada en rojo.

Se determina empleando la tabla que CL = 1.

78



CALCULO Y SELECCION DE PARTES PARA TORNO DE BANCO

El factor CH tiene como proposito corregir el valor de la tension para tomar en
cuenta los efectos de la diferencia de durezas entre pifién y corona. Este coeficiente,
para el caso del pifion, es Cx = 1 segun norma. Ademas, cabe resaltar que se estan
empleando el mismo material y tratamientos térmicos tanto para el piidn como para
la cremallera, lo cual resulta en durezas muy similares para el dentado de ambos,

lo cual también resulta en Cu = 1 segun norma.

Puede entonces calcularse el valor del esfuerzo maximo de contacto

admisible segun la férmula mostrada:

s _CL'CH
ac CT'CR

b 1-1 b
Sqd = = 130000 211 130000 Tz

1-1

El factor Cp depende de las propiedades elasticas de los materiales de los
engranajes, que se relacionan con la teoria de las superficies de contacto cilindricas
que da sustento a la formulacion de la AGMA referida a la fatiga superficial. Este
coeficiente puede ser calculado si se conoce el médulo elastico y la relacion de
Poisson para los materiales de los engranajes siendo calculados, aunque también

pueden encontrarse valores tabulados, como en la tablal¥l de la figura 64.

Material del Engrane
Mugeri Fundiciéon | Fundicié B de | B d
dEI Piﬁé“ . unaweion undiciron 5 g ronce aec ronce de
£t Maleable Nodular Ecion Aluminio Estanio
2300 2100 1950 1900
ALero (2800) 2150 2160 (2450) (2400) (2350)
Tangicipo 2180 2090 2070 2020 1900 1850
Maleable
L 2160 2070 2050 2000 1880 1830
Nodular
s 2100 1960 1850 1800
Fundicion (2450) 2020 2000 (2250) (2200) (2150)

Relacion de Poisson = 0,30 - Los valores entre ( ) son para engranajes conicos

[1E]

Tabla 20 — Coeficiente elastico Cp [Ib/pulg-]

Figura 64. Valores de Cp recopilados por la catedra de Célculo de Elementos de Maquinas. L informacién de

interés esta marcada en rojo.

Se extrae de la tabla recién mostrada que Cp = 2300 (Ib/in?)%5,
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El factor Cr¢ esta relacionado con el acabado superficial, las tensiones
residuales y los efectos plasticos que resultan de los procesos de fabricacion
aplicados para mecanizar el engranaje. La AGMA afirma que este coeficiente puede
adoptar el valor de la unidad si la condicion de las superficies de los flancos es

apropiada. Se asumira que ese es el caso, y por lo tanto Cr = 1.

El factor | toma en cuenta el efecto de las proporciones dimensionales, tales
como la curvatura del perfil durante el contacto, el angulo de presion y la reparticion
de la carga. Su valor puede calcularse aunque, al igual que su contraparte J, la
AGMA ha tabulado varios valores para casos comunes. Se empleara la tablall®
presente en la figura 65, que muestra valores de | y J para engranajes rectos de

angulo de presién 20°, perfil de altura completa y carga en la punta.

I AND J FACTORS FOR:1
200 DEG. PRESSURE ANGLE 2.250 WHOLE DEPTH FACTOR
0.0 DEG. HELIX ANGLE 0.024  TOOTH THINNING FOR BACKLASH
0250 TOOLEDGE RADIUS LOADED AT TIP

EQUAL ADDENDUM (xy =1, =0)

PINION TEETH

GEAR 12 14 17 21 26 35 55 135
TEETH P G P G P G P G P G P G P G P G
12 1
J U U
14 1
] u U U U
17 1
J U it 1§ U u 8
21 1 0.078
J U U U U U U 024 024
2% 1 0.084 0.079
J U u U u U u 024 025| 025 025
3501 0.091 0.088 0.080
1 U u U U u U 024 026| 025 026 026 0326
551 0.102 0.101 0.095 0.080
1 U u U U U U 024 028] 025 028 026 028 028 028
135 1 0.118 0.121 0.120 0.112 0.080
J U U U U U U 024 029 025 029 026 029 028 029 029 029

Figura 65. Valores de | y J compilados por la AGMA para las condiciones recién descritas. La informacion de

interés esta marcada en rojo.

Se ha entrado a la tabla de la misma manera que se hizo para J: pifién de 21
dientes (valor mas cercano a 18) y engrane de 135 dientes (valor mas cercano a
infinito). Se determina entonces que | = 0,118.
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Finalmente, puede calcularse el valor del esfuerzo de contacto, y compararlo

con el esfuerzo admisible determinado anteriormente:

R A N
=MW T, F-D, 1

in?

_ 2300 Ib [22,51b-1,25 1 1-1,6-1_84282 lb
B ' 1 04in-0,71in 0,118 in2

lb Ib
Sc = 84282 —— < 5g4 = 130000 —

Queda verificada entonces la resistencia del diente a la fatiga por contacto.

Queda finalmente demostrado que la cremallera, y el pifion que engrana
contra ella, estan mas que preparados para resistir los esfuerzos que pueden llegar
a darse durante la operacion del torno. Ambas partes presentan una resistencia y
una dureza mas que adecuadas, logradas recurriendo a un material de amplia
disponibilidad (acero SAE 1045) y tratamientos térmicos eficientes y comunes

(temple por induccién seguido de un revenido de baja intensidad)
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Tornillo de avance o husillo de roscar

Se llama “tornillo de avance” o “husillo de roscar” al tornillo, dispuesto de
manera paralela a la cremallera, que es el responsable de los avances automaticos
relacionados con tareas de roscado. En tornos antiguos o muy econémicos (como
el torno base) este elemento no solo esta directamente relacionado con avances de
roscado sino con todos los avances automaticos, ya que la maquina no cuenta con

un husillo de cilindrar.

El tornillo de avance normalmente presenta una rosca tipo ACME, se sitla
debajo de la cremallera, y tiene una longitud similar a la de la bancada. Puede
apreciarse un ejemplo en la figura 66.

Figura 66. Ejemplo de tornillo de avance. La parte estéa resaltada en rojo.

A veces puede verse, en los productos de fabricantes de maquinas de media
y alta calidad, el empleo de una guarda metalica o de goma para cubrir el tornillo de
avance, para evitar que queden alojadas virutas metalicas entre los flancos de la
rosca. La presencia de virutas, polvo y otros contaminantes aceleran mucho su
desgaste, lo cual resulta eventualmente en pérdida de precision del avance, con la
consiguiente incapacidad de mecanizar roscas de calidad. Puede observarse un
ejemplo de un torno que cuenta con proteccion para el tornillo en la figura 67.

82



CALCULO Y SELECCION DE PARTES PARA TORNO DE BANCO

"Q{-

Figura 67. Ejemplo de torno que cuenta con proteccion para el tornillo de avance.

Para lograr avance automatico del carro por medio del tornillo de avance, el
usuario del torno debe accionar un mando (normalmente una palanca) que provoca
el cierre de la media tuerca y su hermanamiento con el tornillo. La media tuerca o
tuerca matriz es una tuerca solidaria al carro y, como su hombre lo indica, consta
de dos mitades que, al unirse, forman una tuerca completa que, al ser movida por
el tornillo de avance, arrastra consigo al conjunto del carro. En la figura 68 se puede

apreciar un ejemplo de esta parte.

LI LT RARTETRINANTY \ »\\.\M‘h\\n»\w\\\\\\\\nnn\\\\.::““""'ht‘»’-"-"‘““ FEERRE "

k.
h:lllt’m PR

S1iaLEinrney

Figura 68. Ejemplo de media tuerca. La imagen de la izquierda la muestra abierta, mientras que la de la
derecha la muestra cerrada, hermanando con el tornillo de avance.
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El tornillo en sus extremos, puede estar soportado por bujes o rodamientos.
Es comun observar en tornos antiguos o econémicos el uso de collarines de apoyo
en el tornillo para evitar su desplazamiento axial al mover el carro. Modelos de
mayor precio emplean en ambas punteras rodamientos axiales o de contacto
angular, eliminando una fuente de friccion y aumentando la eficiencia de la cadena
cinemética. En la fabricacién del torno que se esta disefiando se aplicard un
rodamiento de contacto angular en cada extremo (sugiriéndose el uso del modelo
7201 de SKF), debido a que se precio no es particularmente elevado y su uso resulta
en un mayor rendimiento. Empleando una tuerca para asegurar la pieza contra los
rodamientos, se puede eliminar el juego y garantizar rigidez en el montaje y, por lo
tanto, un funcionamiento preciso. Se ilustra este concepto en el sencillo esquema

gue puede observarse en la figura 69.

Tuerca

Rodamiento
Contratuerca

| Rodamiento

S

Tornillo de avance

Soporte del lado Soporte del lado
del motar del contrapunto

Figura 69. Esquema del tornillo de avance y su sistema de montaje. Se aprovecha la rosca ACME del tornillo
no solo para mover el carro, sino también para emplear una tuerca que ajustara contra uno de los rodamientos
de contacto angular para eliminar la posibilidad de que el husillo de roscar se desplace.

El tornillo de avance, por su dificultad de mecanizado y las tolerancias
ajustadas con las que debe cumplir para poder realizar su funcion correctamente,
es una de las partes mas complejas y costosas de un torno, y por lo tanto suele
estar hecho de acero y contar con algun tratamiento, ya sea este superficial o
térmico, para asegurar una vida util elevada. Se emplearéd acero SAE 1045 para su
fabricacion, obteniendo la rosca por laminado, un proceso de gran eficiencia que se

ve justificado debido a que habra produccion seriada en gran cantidad. Resulta

84



CALCULO Y SELECCION DE PARTES PARA TORNO DE BANCO

entonces un producto de buena resistencia, con tensiones residuales de
compresion (que aumentaran la resistencia a la fatiga) y endurecimiento por trabajo
en frio. Seria ideal aplicar un niquelado quimico, lo cual resultaria en un importante
incremento en la resistencia a la corrosion y al desgaste, aunque puede llegar a ser
antiecondmico, por lo que corresponde primero evaluar la factibilidad de este

tratamiento.

La tuerca matriz, por otro lado, suele estar fabricada a partir de fundicion o
bronce, sin ningun tratamiento antes o después del mecanizado. Por lo tanto, su

durabilidad y resistencia es notablemente mas reducida que la del tornillo.

Producto de estas condiciones se deduce que, de entre ambas partes, la
tuerca matriz es el componente mas débil y, por lo tanto, el que se debe calcular y
verificar. Si la tuerca resiste el uso que sufrira, mas adn lo haré el tornillo y por lo

tanto no habré que preocuparse de su verificacion.

Se elige como materia prima para la fabricacién de la tuerca el bronce debido
a que, por su incompatibilidad metallrgica con metales ferrosos como el acero que
se empleara en la fabricacion del tornillo de avance, su empleo resultara en una
menor friccién al hermanar con el tornillo. Se elige la calidad SAE 64, de uso muy
difundido en la fabricacién de bujes. El formato de rosca sera el trapezoidal segun
estandares I1SO (es decir, la rosca serd métrica).

R. Budynas y J. Nisbett afirman en su libro “Disefio en Ingenieria Mecanica
de Shigley”? que el filete de la rosca de la tuerca esta sometida a los siguientes

tipos de esfuerzo:

e Flexion
e Corte puro

e Aplastamiento

Para comenzar el calculo se hace necesario determinar cuales seran las
solicitaciones que debera soportar la tuerca. Numerosos autores hacen el mismo
analisis, obteniendo como resultado del mismo una fuerza P, necesaria para mover

la carga y vencer el rozamiento, y un par T, relacionado con P por las caracteristicas
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geométricas de la rosca. En la figura 70 se muestra un esquema que ilustra estas

magnitudes, junto con varias dimensiones caracteristicas de un tornillo de potencia.

p: paso
Ts d: diametro mayor

_ : Ts dr: diametro menor

= 3 i dm: diametro medio
i . 2

W

F

Ts

Tuerca : angulo de avance
- angulo de heélice
. fuerza axial de compresion
: par requerido para subir
Ty: par requerido para bajar

_

F12 ; FI2
F E F
P. gl
- Nil # Nel
7 7 P
| = | F
Ny 2 Ny mdy
(a) Fuerzas en los filetes, al subir la carga (b) Fuerzas en los filetes, al bajar la carga

Figura 70. Dimensiones caracteristicas y esquema de fuerzas de un tornillo de potencia.

De la bibliografia, se extrae que:

tan(1) + u dm p
D reean(2)
1—u-tan(d) 2 aretan T dpy

P=F

Siendo p el coeficiente de friccidn entre roscas de tornillo y tuerca. Se puede
extraer de la tabla mostrada en la figura 71.

Material de la tuerca

Material del

tornillo Bronce Laton Hierro fundido
Acero, seco 0.15-0.25 0.15-0.23 0.15-0.19 0.15-0.25
Acero, aceite para 0.11-0.17 0.10-0.16 0.10-0.15 0.11-0.17
mdaquina

Bronce 0.08-0.12 0.04-0.06 — 0.06-0.09

Figura 71. Coeficientes de friccién entre tornillo de potencia y tuerca para distintas combinaciones de
materiales, recopilados por Budynas y Nisbett. La informacion de interés esta marcada en rojo.
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Es importante tener en cuenta que las expresiones mostradas corresponden
al caso de “subir la carga” o, lo que es lo mismo, la carga aplicada se opone a la
rotacion del tornillo. En el caso del husillo de roscar, el esfuerzo para mover el carro
siempre se opondra a la rotacion del tornillo, y por lo tanto el caso de “bajar la carga”
(o lo que es lo mismo, carga aplicada a favor de la rotacién del tornillo) no se

estudiara.

Otro aspecto importante es el hecho de que las tres expresiones mostradas
corresponden a una rosca cuadrada. Para una rosca cuyos flancos no son
perpendiculares al eje del tornillo (es decir, presentan una inclinacién de angulo a)

debe modificarse la primera de la siguiente manera:

U
- tan(1) + cos(@)
- e tan(1)

cos(a)

Notese que se hace necesario elegir un formato de rosca para comenzar el
proceso de célculo, debido a que P, T y A dependen directa o indirectamente del
paso y el diametro medio del tornillo. Se elegira de manera preliminar una rosca
trapezoidal TR12x2 segun DIN 103, cuyas dimensiones pueden observarse en la
figura 72. Dicha eleccion se basa en la observacion de casos reales, como el torno

presente en la escuela Crucero Belgrano.

TUERCA « NUT = ECROU

A L
N NN 7 ,
£ Rz N
O |
s\
T o 9 TORNILLO - SCREW - VIS

@ Nominal Paso | @ Medio |0 Exterior @ Nicleo

@ Nominal Pitch | Pitch® | Outside @ Core @

@ Nominal Pass | @Moyen | Extérieur @ Noyau

Serie1 | Serie 2 P dy =D, D dq D,
T2 2 11,000 12,500 9,500 10,000 |
k 3 10,500 12,500 8,500 9,000

Figura 72. Dimensiones de tornillo y tuerca con rosca TR12X2 segun DIN 103.
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Con estas dimensiones y empleando y = 0,23 pueden calcularse las tres

magnitudes:
3 = aretg (=2 = aretg (2T )~ 330

_arcgn_dm =arctg\—7 ) =3,

I . 0,23

- tan(1) + cos(a@) - tan(3,3°) + c0s(159) 0N
B e tan(1) ;023 tan(3,3°)
cos(a) cos(15°)
dn 11 mm

T=P-7=30N- =0,165N-m

Se comenzara verificando el esfuerzo cortante en los filetes. Se empleara la
hipétesis de Budynas y Nisbettl?, que tratan al filete como una viga empotrada y por
lo tanto la tensién cortante méxima en la raiz (que puede considerarse el

“‘empotramiento”) se da en la mitad de su seccién y su valor es:

N| W

F
Ar

Ocorte =
Donde Ar es el area total de la raiz del filete, y esta dada por:
Ar=1'['d'W;,'p'nf
Siendo d el diametro exterior de la rosca, Wo una constante dependiente del

tipo de rosca (0,63 en el caso de la rosca trapezoidal) y ns es el numero de filetes.

La expresion de ocorte resulta ser, entonces:

F
T[.d.M/O.p.nf

3
Ocorte = E ’
Budynas y Nisbett!? afirman que distintos experimentos demuestran que los
esfuerzos no se distribuyen de manera equitativa entre los filetes y, por lo tanto,
usar nr resulta en un calculo optimista. Estos experimentos también dieron como
resultado que la primera rosca soporta el 38% de la carga. Entonces, los autores
recomiendan reemplazar F por 0,38-F y ns por 1, lo cual resulta en que la verificacion

corresponda al primer filete, que es el mas exigido.
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Luego de hacer los reemplazos recomendados por Budynas y Nisbett la

expresion de ocorte adopta su forma final y se llega al valor buscado:

0,38-F 3 0,38-100 N

m-d-W,-p 2 m-125mm-0,63-2mm

= 1,15 MPa

3
o, = =
corte 2

Se procede luego a calcular las tensiones correspondientes a la flexion. El
apunte sobre tornillos de la catedra de Célculo de Elementos de Maquinast®! ofrece
la siguiente expresion para determinar el esfuerzo maximo por flexion en la tuerca:

3-F-h
Oflex =
f n-d-nf-(W;,-p)Z

Siendo h la altura del filete. Puede observarse en la figura 73 que, para la
rosca elegida, este valor es 2,5 mm. Luego, aplicando la recomendacion de
Budynas y Nisbett, la expresion de onex adopta su forma final y se llega al valor

buscado:

_3:038-F-h _ 3-:038-100N-2,5mm — 457 MP
O-flex_n-d-(Wo'p)z_7T'12:5mm'(0r63'2mm)2_ f a

Por altimo, se evaluan las tensiones de aplastamiento en el flanco activo de
la rosca. Se asume que la presion de contacto se distribuye de manera equitativa
en todo el flanco activo. Nuevamente se emplea una férmula presente en apuntes
de la catedra de Calculo de Elementos de Maquinas:

F

Oap = —
P A
ap

Donde Aap es el area sometida a aplastamiento, y su valor esta dado por:
Agp =1 dp-h-ng
Vuelve a aplicarse la recomendacion para obtener una nueva expresion y
llegar al valor buscado:

_038F __ 038-100N _ ..
aap_n-dm-h_n-llmm-Z,Smm_ ’ a
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Se han determinado los valores maximos de los tres tipos de tensiones que
afectan al filete de la rosca de la tuerca. Se debe mencionar que estos esfuerzos
tienen ubicaciones definidas, que pueden observarse en el esquema de la figura 73.

Tensiones de
aplastamiento

Maxima tension por flexion Maxima tension de corte
Figura 73. Corte de un filete, en el cual se observan las ubicaciones de los esfuerzos calculados.

Haciendo un resumen de los valores obtenidos, se tiene lo siguiente:
Ocorte = LIS MPa ; 0fiex = 457 MPa ; 04y = 0,44 MPa = 64 psi

Respecto de las primeras dos magnitudes, se debe mencionar que estan muy
por debajo de la tension de fluencia del bronce SAE 64 (125 MPa). En el estudio
titulado “Design and Optimization of Screwed Fasteners to Reduce Stress
Concentration Factor’?d], realizado por N. Govindu, K. Jayanand y S. Venkatesh, se
determina empleando simulacion por elementos finitos que el factor de
concentracion de tensiones para una rosca ACME de 1” didmetro y 8 hilos por
pulgada es de 4,37. Si bien las dimensiones no son las mismas que las del formato
elegido, la forma es bastante parecida. Incluso aplicando el factor ya mencionado,

los esfuerzos siguen estando muy alejados de la fluencia.

La tension de aplastamiento, por otro lado, debe compararse con valores
considerados “seguros” desde un punto de vista tribolégico. Budynas y Nisbett!?
proveen una tabla con valores de referencia, que puede observarse en la figura 74.

Nuevamente, el valor obtenido es muy reducido en comparacion con los limites.
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Material Material

del tornillo de la tuerca

Acero Bronce 2 500-3 500 Baja velocidad

Acero Bronce 1 600-2 500 =10 pies/min
Hierro fundido 1 800-2 500 =8 pies/min

Acero Bronce 800-1 400 20-40 pies/min
Hierro fundido 600-1 000 20-40 pies/min

Acero Bronce 150-240 =50 pies/minm

Figura 74. Valores seguros para la tension de aplastamiento segun material y velocidad.

Puede afirmarse que se ha verificado que la rosca elegida es mas que apta

para soportar los esfuerzos que puedan surgir durante la operacion de la maquina.

Resta, como paso final, decidir cuantos hilos tendra la tuerca para poder
contar con los datos necesarios para su fabricacion. Se decide gue la rosca de la
tuerca conste de 10 hilos, lo cual implica una longitud roscada de 20 mm. Esto
resulta en un factor de forma L = 1,6 - d aproximadamente, que es parecido al

observado en las tuercas matriz de numerosos tornos.
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Husillo de cilindrar

El husillo de cilindrar es aquel que esta relacionado con avances automaticos
gue no sirven para el roscado. Si bien puede parecer que este elemento es superfluo
debido a que el husillo de roscar provee la posibilidad de avance automaético, la

realidad es que tiene dos propdésitos importantes.

El primero es proveer una alternativa al husillo de roscar. Dicho de otra
manera, al usar el husillo de cilindrar no se emplea el tornillo de avance, y por lo

tanto se evita el desgaste de este.

El segundo es proveer avances Utiles para tareas generales de torneado. El
husillo de roscar, debido a su propésito principal, provee avances que se emplean
para el mecanizado de roscas. La mayoria de estos avances no son aptos para
operaciones de desbaste 0 acabado debido a que son excesivos (la rosca mas fina
gue se puede lograr con el torno base es de 0,4 mm/rev, que es un avance excesivo
para desbaste en acero en una maquina de esta potencia y rigidez). El husillo de
cilindrar, debido a que engrana con la cadena cinematica del carro a través de un

sinfin (como puede verse en la figura 46), provee avances mas lentos.

El husillo de cilindrar normalmente se presenta en una de las siguientes
formas: un eje redondo con un chavetero que se extiende por casi todo el recorrido
del carro, 0 un eje cuya seccion es cuadrada o hexagonal. Suele situarse debajo del
tornillo de avance. En la figura 75 puede observarse un ejemplo de torno que

dispone de husillo de cilindrar.
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Figura 75. Ejemplo de husillo de cilindrar. La parte esta marcada en rojo.

Se decide emplear para el torno a disefiar un husillo de cilindrar de seccion
redonda con chavetero, mecanizado a partir de acero SAE 1045. Dicha eleccién
evita el mecanizado de varias caras que seria necesario para lograr una seccién
cuadrada o hexagonal, aunque resulta en una geometria con un importante
concentrador de tensiones. Al igual que con el tornillo de avance, se debe considerar
la posibilidad de un niquelado quimico, debido a la capacidad de este proceso de
proveer un recubrimiento de grosor uniforme en geometrias complicadas, alargando

considerablemente la vida util protegiendo a la pieza de la corrosion y el desgaste.

Respecto del sistema de fijacion, se empleara uno parecido al usado con el
tornillo de avance, aunque en el caso del husillo de cilindrar debido a la falta de una
rosca se deberd mecanizar una en la posicién adecuada para poder utilizar la tuerca
y la contratuerca. Se emplearan nuevamente rodamientos de contacto angular,
siendo ideal por el diametro del husillo el modelo 7201 de SKF. Se provee un

esquema del sistema planteado en la figura 76.

93



CALCULO Y SELECCION DE PARTES PARA TORNO DE BANCO

Rodamiento Tuerca

Contratuerca Rodamiento
P I:IIZID

L

Husillo de cilindrar

Soporte del lado Soporte del lado
del motor del contrapunto

Figura 76. Esquema del husillo de cilindrar y su sistema de montaje.

Para poder hacer el célculo y verificacién del husillo de roscar, se hace
necesario conocer las dimensiones del sinfin al cual hace girar, para poder conocer
las fuerzas que intervienen en el desplazamiento del carro. El disefio de dicha pieza
cae fuera del alcance del proyecto, por lo que no se cuenta con los datos necesarios

para poder hacer un estudio de tensiones en el gje.

Aun asi, puede mencionarse que en gran cantidad de tornos el husillo de
cilindrar presenta un diametro parecido al tornillo de avance (se muestran dos
ejemplos en la figura 77). En base a esta informacién, se le puede asignar al eje un
diametro de 13 mm (aproximadamente media pulgada). Segun norma DIN 6885/3,
el chavetero estandarizado correspondiente a dicho didmetro tiene 5 mm de ancho

y 3 mm de profundidad.

Figura 77. Burani WM280AV-F/700 (izg.) y Precision Matthews PM-1130V (der.). Nétese como el husillo de
cilindrar tiene aproximadamente el mismo diametro que el tornillo de avance.
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En base a el analisis hecho en la seccion anterior, puede deducirse que las
fuerzas surgidas durante el funcionamiento producen tensiones en los husillos que
distan mucho de ser riesgosas. Debido a que los avances de cilindrado se dan por
medio de una cadena cinematica de engranajes con una importante reduccion
(corona y sinfin) el esfuerzo que debe hacer el husillo de cilindrar para mover el
conjunto del carro es relativamente reducido, y por lo tanto puede asumirse que no
hay riesgo de que esta parte falle por fatiga o fluencia. Puede recordarse que el
husillo de roscar tenia un diametro menor, y una geometria con un importante factor
de concentracion de tensiones, y aun asi se demostré que no estaba en riesgo de

fallar por las causas recién mencionadas.
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Carro transversal

El carro transversal es la parte del conjunto del carro que permite que la
torreta portaherramientas pueda desplazarse en sentido perpendicular a las guias.
Sin él, seria imposible el torneado de manera eficiente de distintos diametros. En la
figura 78 se puede observar un ejemplo de torno de banco con este componente

sefalado, y en la figura 79 se puede observar el despiece de un conjunto usual.

Tuerca

Colisa de ajuste

Figura 79. Despiece de un conjunto usual de carro transversal. Se han sefialado las piezas mas importantes.
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Puede apreciarse, a partir de lo observado en las figuras 78 y 79, que el carro
transversal consiste en un cuerpo, sobre el cual se monta la torreta
portaherramientas, que se desplaza a lo largo de una guia del tipo cola de milano
por medio de un tornillo, que puede ser accionado por el usuario o por el mismo
torno, empleando la cadena cinematica del delantal. Dicho tornillo mueve al cuerpo
por medio de una tuerca que se atornilla al mismo, o puede ser integral. Para
eliminar el juego entre el cuerpo y la guia se emplea una colisa, que es una

planchuela de acero cuyo ajuste contra la guia se regula por medio de tornillos.

Se muestra, en la figura 80, un esquema de la cadena cinematica planteada
para el torno a disefiar. A diferencia de la cadena de la figura 79, esta incluye el
engranaje que permitira el avance automatico del carro transversal y dos
rodamientos de contacto angular (se sugiere los modelos 7200 o 7201 de SKF) que
haran de apoyo al collarin del tornillo, lo cual resultara en un incremento en la

eficiencia del sistema.

Engranaje
Manivela .
Rodamientos Tuerca del cuerpo
¢ 90l g 3
[

q AN NN ANV WY

Figura 80. Esquema de la cadena cinematica correspondiente al carro transversal.

Se mencion6 anteriormente la colisa de ajuste, y es importante profundizar
un poco mas sobre este elemento debido a la importancia de su funcion. En la
seccion dedicada a la bancada se afirm6 que las colas de milano deben contar
obligatoriamente con una pieza auxiliar, que se sitle entre la guia y el elemento
guiado, que pueda utilizarse para reducir el juego que pueda haber entre ambos, ya

sea debido a imprecisiones en la fabricacion y por desgaste.
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La colisa de ajuste normalmente se fabrica a partir de acero al carbono, sin
tratamiento térmico, aunque se han observado casos en los que se emplea bronce.
La parte puede de seccidn constante o “recta” (este es el caso en la mayoria de los
tornos de banco econdmicos) o de seccion variable, normalmente denominadas “de
cufia”. Las rectas se caracterizan por ajustarse por medio de una serie de tornillos
dispuestos a intervalos regulares, lo cual resulta en que la colisa pueda quedar
inclinada respecto de la guia, haciendo contacto en una parte y teniendo juego en
otra, requiriendo por lo tanto mas cuidado a la hora de realizar el ajuste. Las de
cufia, por otro lado, deben moverse en la direccién de desplazamiento para reducir
0 aumentar su ajuste. Se ilustra en la figura 81 este concepto, y se muestran en la

figura 82 varios tipos de sistemas aplicados a este tipo de colisas.

| Guia |
Colisa [ —.=———— Juego antes del ajuste
encuina -
| Cuerpo guiado
E> [ — Juego reducido después del ajuste

Figura 81. Reduccion del juego por medio del desplazamiento longitudinal de una colisa en cufia.

er——— (S | ER— /]

T = = )
ALRNRRRANANAARA ARRARS —
229 o .- LAL%
Figura 82. Tres ejemplos de sistemas de ajuste aplicados a colisas en cufia. Las ilustraciones fueron extraidas
de “Modular Design of Machine Tools*°! (Ito)
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El material a emplear en la fabricacion de la guia, su base, y el cuerpo guiado
serd el mismo que se empled en la fabricacion de la bancada, debido a las
caracteristicas ventajosas mencionadas anteriormente, aplicandole un recocido
posterior a la colada. A diferencia de lo ocurrido con las guias de la bancada, en
este caso no habra un tratamiento superficial. Se aplicara luego del fresado, eso si,

un rectificado a todas las superficies deslizantes.

Se empleara una colisa en cufia para controlar el juego entre cuerpo y guia,
recurriendo al sistema que se observa arriba del todo en la figura 82, debido a su
simplicidad. La pendiente ser4 de 1 en 50, siguiendo lo indicado por normativa
soviétical??, ya que la longitud de esta pieza es menor a 500 mm. Itol*® indica que
la colisa debe ubicarse en el flanco que no deba soportar el menor esfuerzo, siendo

en este caso el derecho.

Nuevamente se plantea un sistema de fuerzas, mostrado en la figura 83, a
partir de varias medidas: algunas relevadas en la escuela Crucero Belgrano, otras
medidas obtenidas en el apartado de la bancada y otras asignadas de manera
arbitraria a partir de la observacién de modelos disponibles en el mercado nacional.
Se asume que el peso conjunto del carro transversal y el charriot es de 7 kg.

Y
130 N
80 N 70N
\ 4 mitadde | X
SON=>0 Seccion

) 7
70 mm
75 mm - 80N
- 150 mm
50 my

y MNOTA: las distancias en X se miden desde
75 mm el origen de coordenadas (ver figura 84

Figura 83. Diagrama de fuerzas, para el caso del andlisis del carro transversal.
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Se deben asignar algunos valores a ciertas dimensiones de la seccion, para
poder hacer los calculos correspondientes. Se vuelve a recurrir al torno presente en
la escuela municipal para obtener valores de referencia. Puede apreciarse un

esquema de la seccion en la figura 84.

colisa de ajuste

450
K d
J1 o T
: S :f: 5 : . : 5 : 3 : n :

El origen del sistema de referencia esta ubicado en la misma
posician en £ que el punto donde se aplican las fuerzas de corte

ol &

Figura 84. La ilustracion superior es un esquema de la seccidn transversal de la guia con sus respectivas

dimensiones genéricas. La ilustracién inferior indica el origen del sistema de referencia. Las superficies de
contacto deslizante estan marcadas en violeta.
Nétese que no son solo los flancos de la cola de milano las superficies de

contacto, sino también los planos a sus costados.

Se volvera a recurrir al artificio de hacer a todas las dimensiones genéricas
proporcionales a una de ellas para simplificar enormemente los calculos, como se

vio en el apartado de la bancada. Luego, de manera arbitraria, es establece que:

e b=04-a
e C=a

e d=04"-a
e e=01"-a
e f=0,1-a
e g=04-a
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Se hacen las siguientes hipoétesis simplificativas para poder plantear un

sistema de ecuaciones que pueda resolver con relativa sencillez:

e La fuerza en direccion Z es soportada unicamente por el tornillo (puede
verse que la reaccién del tornillo esta representada por una fuerza violeta
a mitad de la seccion).

e Los momentos causados por la fuerza en direccion Z son soportados
Gnicamente por las superficies de contacto.

e Se asume que la distribucion de fuerzas a lo ancho de las caras es
equitativa.

e Consecuencia de lo anterior, puede concentrarse la distribucion de fuerzas

a lo ancho en una sola fuerza situada a mitad de la cara.

Puede procederse entonces a la determinacién de las magnitudes de las

fuerzas J, Ky L de manera similar a lo realizado en el apartado de la bancada.

( ZFx=O=80N—K-cos(45°)
<ZMzzoz130N-75rmn—80N-70mm—70N-(§+f+b+%)+
+L-(a+f+2b+c+g)

\ ZFy=0=]+L—K-sen(45°)—130N—7ON

NOTA: se ha despreciado el momento respecto de Z ejercido por K ya que,
debido al angulo de la fuerzay su cercania al origen, su valor es muy
reducido y no tomarlo en cuenta no afecta de manera notable el resultado de

las operaciones, ademas de simplificar la operatoria.

El sistema de ecuaciones recién planteado presenta una dificultad que lo
hace imposible de resolver con la informacion presente: existen tres ecuaciones y
cuatro variables. Estas variables son J, K, L y por ultimo a. Hay que recordar que
todas dimensiones son proporcionales a a y por lo tanto cualquier dimension que no
sea a puede ser reemplazada por una expresion equivalente que contenga dicha

variable.

101



CALCULO Y SELECCION DE PARTES PARA TORNO DE BANCO

Para poder resolver completamente el sistema se hace necesario encontrar
el valor de alguna de las cuatro variables mencionadas sin recurrir a alguna de las
ecuaciones que forman parte del sistema. La magnitud de K puede ser hallada de
rapidamente a partir de la primera ecuacion y por lo tanto queda descartada. J y L
no pueden asumirse, ya que de hacerlo quedaria determinado el valor de a y por lo
tanto podria llegar a ocurrir que las dimensiones de la seccion no satisfagan el limite
que se imponga a la presion de contacto. Por otro lado, a puede hallarse haciendo
uso de K y del limite recién mencionado. Si se afirma de manera preliminar que el
flanco de la cola de milano (que es la superficie que ejerce K) es la superficie mas
exigida puede determinarse entonces, a partir del valor de K y de una simplificacién
que se verd mas adelante, un valor de a que cause que las presiones de contacto
cumplan con lo impuesto. Luego, puede proseguirse con la resolucion del sistema,
determinar las magnitudes de J y L y verificar las presiones de contacto en las caras
correspondiente, haciendo la modificacion necesaria al valor de a de encontrarse

gue no se cumplen las condiciones planteadas.

Se procede determinando el valor de K por medio de la primera ecuacién del

sistema:
0=80N — K -cos(45°)
K - cos(45°) =K-0,707 = 80 N

K= 80 N =113,2N
0,707 ’

Se reparte la fuerza recién calculada en toda la superficie atil del flanco de la
cola de milano o, lo que es lo mismo, se haran calculos que corresponden a una
distribucion equitativa del esfuerzo en todo el flanco. Esto ultimo, como se vio
anteriormente, es incorrecto, pero sirve como punto de partida para poder continuar
con la resolucion de problema. Entonces, la presién de contacto con fines de

precalculo esta definida por:

K 113,2 N 1,33 N/mm
Pprecalc = d = 04-a = a
150mmm 150mmW
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Antes de proseguir hay que tomar en cuenta, como se hizo con la bancada,
que el contacto no es completo. I1to*®! menciona en su libro que para una guia tipo
cola de milano con colisa en cuiia el porcentaje de contacto entre las superficies

deslizantes puede ser de entre 15% y 20%.

Ademas, hay que tomar en cuenta la necesidad de un factor de correccion
como resultado de la distribucion desigual de fuerzas. Volviendo al apartado de la
bancada, podemos ver que la presibn maxima de contacto es casi dos veces mayor

gue el promedio, y se decide aplicar un factor de correccién de 2.

Luego, si se aplican las modificaciones recién mencionadas, la expresion
adopta la siguiente forma:

1,33 N/mm
Pprecalc = 2 T2 015

Se adopta, nuevamente de manera no estricta, un limite de 6 kgf/cm? (0,6
MPa). El limite es mayor que el aplicado anteriormente debido a que el volumen
ocupado por el carro transversal ya no puede ser tan amplio como en el caso de la
bancada, y empieza a ser obligatorio el calculo cuidadoso del material y del espacio

a utilizar. Por lo tanto:

N
N 1,33 ——
0,6 =p._mm
mm? a-0,15

Y entonces puede determinarse el valor de a:

1,33 i
mm
0,6 —X_.0,15
mm

a=2: = 29,55mm =~ 30 mm

Teniendo un valor preliminar de a puede proseguirse con el analisis,
comprobando si su magnitud es suficiente para evitar tensiones de contacto que

sobrepasen el limite establecido.

Conociendo la fuerza que debe hacer el flanco de la cola de milano, y

sabiendo que a lo largo de esta superficie la distribucion debe resultar en un
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momento respecto de Y que provoque que la sumatoria de momentos respectos de
Y sea nula, puede procederse de manera similar a lo realizado para las guias de la
bancada. Vuelve a aplicarse la hipotesis de Acherkan acerca de la variacién lineal

de la distribucion a lo largo de la cara.

La funcion que define la distribucion de tensiones en el flanco de la cola de

milano es la siguiente:

Rflanco(z) =A+ —m (z+ 100 mm)

150 m

B—-A 2B+ A
Rflanco(z) = 150 mm "Z+ 3
coan o BZA L _2:B+A
et =Tsomm ¥ T 3

Rflanco(Z) =C-z+D

Siendo, similar a lo ocurrido en el apartado de la bancada, A el valor de la

fuerza en Z = -100 mm y B el valor de la fuerza en Z = 50 mm.

Esta distribucion debe satisfacer el siguiente sistema de ecuaciones:

50 mm
f Riianco(2) -dz = —113,2 N
—-100 mm
50 mm

a C
tZMy=0=80N-75mm+80N-(§+f+b+§)+cos(45°)- J Rrianco(z) " 2 dz

—-100 mm

Se comienza analizando la segunda ecuacion:

a c 50 mm
O=80N-75mm+80N-(§+f+b+§)+O,707-f Rrianco(2) " 2+ dz

—-100 mm

50 mm

O=80N-75mm+80N-1,6-a+0,707-f Rfianco(2) -z - dz

—-100 mm
50 mm

—80N-75mm—80N-1,5-30mm=0,707-J (C-z°+D-2)-dz

—-100 mm
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)| 50 mm

9600 N = 0,707 (C 3+D 2
mm =L, z “ J1-100 mm

3 2

—13578 N-mm = C - 375000 mm?3 — D - 3750 mm?
N
D=C-100mm+ 3,62 —
mm

Luego se emplea la equivalencia obtenida para resolver la primera ecuacion:

50 mm
f Rrianco(2) -dz = —113,2 N
—-100 mm
50 mm
f (C-z+D)-dz=-113,2N
—-100 mm

C
(—-22+D-z

50 mm
z )

~100 mm _ —113.2N
—C-3750 mm? + D -150 mm = —113,2 N
—C -3750 mm? + C - 15000 mm? + 543 N = —113,2 N
C-11250 mm? = —656,2 N

—656,2 N

= Tiz50mmz =~ 008

> =—0,058 MPa
mm

Puede entonces deducirse el valor de D:

N
D=C-100mm + 3,62 —
mm

D =-0,058

N N
100 mm + 3,62 — = —2,18 —
mm

mm? mm

A partir de C y D puede obtenerse el valor de Ay B:

c=—o0058 - 5-4
- mm?2 150 mm
N 2B+ A
D =-2,18 =
mm 3
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Se opera con la primera expresion:

N B—-A

—0,058 mm? _ 150 mm

N
87 —=B—-A

mm

N
A=B+87 —
mm

Luego, con la segunda:
N 2B+ A
-2,18 =
mm 3

N
654 —=2"B+A
mm
N N
—6,54 — =3B +87 —
mm mm

N
3B =-15,24 —
mm

—15,24 N/mm N
= = —-5,08 —
3 mm

Con el valor de B puede deducirse el valor de A:

N
A=B+87 —
mm

N N N
A=-508—+87 —=3,62 —
mm mm mm

Finalmente, la formula que define la magnitud de la reaccién del flanco de la
cola de milano en funcién de la coordenada Z es la siguiente:

N
N 7% m
Rflanco(z) = 3,62 mm + 150 mm *(z+ 100 mm)
N
Rflanco(Z) = —0,058 mm2 -z—2,18 %
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Se puede observar el grafico correspondiente a esta funcion en la figura 85.

Distribucion de reacciones

Magnitud de la reaccion (N/mm)

-100 -80 -B0 -70 -60 -50 -40 -30 -20 -10 0 10 20 30 40 50

Pocicidon en Z (mm)
Figura 85. Distribucion de reacciones en el flanco de la cola de milano a lo largo del eje Z.

Nétese que para este caso hay reacciones positivas (es decir, en el sentido
de X), que corresponderian a una fuerza de atraccion hacia la superficie. Dicha
ocurrencia es imposible, y esto indica que en el tramo en el cual la reaccién es
positiva en realidad no hay contacto entre cuerpo y flanco izquierdo. En dicha
seccion la fuerza es ejercida por el flanco derecho. Se ilustra este concepto en la

figura 86.

Figura 86. Distribucion de fuerzas en ambas caras de la guia transversal.
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Resta comprobar si las reacciones calculadas resultan en tensiones de
contacto admisibles. Puede observarse que el valor madximo es de 5,08 N/mm.
Luego, se lo distribuye en el ancho del flanco:

N N N
) o ] . ) —_ " I7 7
. =508mm=508mm=508mm 0,70 03 — 03 MPa
max d 04-a 0,4-30mm " mm? ’

cos(45°) 0,707

Debe recordarse que, para este caso, el porcentaje real de contacto entre las
superficies deslizantes puede ser tan bajo como 15%. Luego, debe corregirse este

valor obtenido de la siguiente manera:

0,3 MPa
Pmax = 0’—15 =2 MPa

Puede observarse que el limite impuesto a la tensiébn de contacto fue
superado ampliamente. Aun asi, se hace muy dificil poder aumentar las
dimensiones planteadas ya que estan al borde de lo correspondiente para un torno
de banco. Incrementarlas de manera tal que resultaran tensiones de contacto por
debajo de 0,6 MPa resultaria en un carro excesivamente voluminoso. Ademas, se
menciono que el limite planteado no se observa de manera estricta, ya que también
son importantes en el disefio el uso racional de material y espacio. Por dltimo, puede
observarse en la tabla de la figura 28 que la presiéon maxima de contacto obtenida
como resultado de los célculos (2 MPa o 20 kgf/cm?) es un valor menor al tope
impuesto por normativa soviética (25 a 30 kgf/cm?). Como consecuencia de todo lo

recién mencionado, se empleara el valor de a obtenido en el precalculo.

Solo resta resolver el sistema inicial, determinar la magnitud de J y L y
comprobar que las tensiones de contacto son razonables en las caras
correspondientes. Dicho sistema tendra que reformarse, ya que su primera ecuacion
fue resulta, y la segunda y la tercera no incluyen los efectos de la fuerza que ejerce
el flanco derecho de la cola de milano. Este esfuerzo sera denominado M, y el
diagrama de la figura 84 se debe modificar de manera correspondiente, siendo el

resultado la figura 87.
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M
a [ b c b 0 a

Figura 87. Diagrama de fuerzas modificado.

Luego, el sistema de ecuaciones corregido es el siguiente:

a c
(2M2=0=130N-75mm—80N-70mm—70N-(§+f+b+§)+
a
+L-(a+f+2b+c+g)—M-sen(45°)-(§+f+b+c+b+g)

ZFy=O=]+L—K-sen(45°)—M-sen(45°)—130N—70N

NOTA: se ha despreciado el momento respecto de Z ejercido por la
componente horizontal de M, ya que su valor es muy reducido y no tomarlo
en cuenta no afecta de manera notable el resultado de las operaciones,

ademas de simplificar la operatoria.

Integrando a lo largo de Z la distribucion de reacciones, puede determinarse
cual es el valor de K y de M. Se considera la posicién Z donde la presion de contacto

es nula como el final de la zona de contacto del flanco izquierdo y el inicio de la del

flanco derecho. Esta posicién esta dada por:

N
Rflanco(zo) =0=-0,058 - *Zy — 2,18 %
2,18 rrllv_m
Zo = — N - —37,6 mm
—0,058 >
mm
Luego:
50 mm N
K= .[ (—0,058 5 Z— 2,18 —) -dz| =223 N
—-37,6 mm mm mm
—-37,6 mm N
M= f (-0.058 —-2-218 —)-dz| = 110N
-100 mm mm mm
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Ademas, se conoce el valor de a y por lo tanto pueden reemplazarse todas
las dimensiones por sus respectivos valores. El sistema adopta entonces la forma

que se muestra a continuacion.

|{ ZMZ=O=130N-75mm—80N-70mm—70N-45mm+
4 + L-99mm — 110 N - sen(45°) - 84 mm
LZ E,=0=]+L—223N-sen(45°) — 110 N - sen(45°) — 130 N - 70 N
Se comienza trabajando con la primera expresion:
0=130N-75mm —-80N-70mm —70N - 45 mm —
—110N-0,707 -84 mm + L - 99mm
0=-=5533N-mm+L-99mm

B 5533 N-mm

= N
99 mm >6

Luego, sabiendo el valor de L puede determinarse el valor de J a partir de la

segunda expresion:
0=J]+56N —223 N -sen(45°) — 110 N - sen(45°) — 130 N — 70 N
J=223N-0,707+ 110N -0,707 +130 N+ 70N —56 N = 379 N

Puede apreciarse que J tiene una magnitud mucho mayor que L. Luego, si
se distribuye esta fuerza en toda la superficie correspondiente y se aplica la
correccion del 40% de contacto correspondiente a superficies deslizantes planas, la

tension de contacto es, en primera instancia:

B ] _ 379 _
"~ ancho - largo - 0,4 T 30mm-150mm-0,4

N
02 — = 0,2 MPa
mm

py

Puede notarse que la tension recién calculada queda ampliamente por
debajo del limite planteado. Si bien puede hacerse la observacion de que en
realidad la distribucion de reacciones en la superficie correspondiente a J no es
equitativa, sino que necesariamente debe presentar cierta variacion debido a la
distribucion de reacciones del flanco izquierdo de la cola de milano y a la aplicacion
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de un momento respecto de X debido a la fuerza de corte, incluso si se asumiera
una presion maxima 5 o 6 veces mayor al promedio calculado, se seguiria
respetando el limite impuesto por la normativa soviética. No seria imprudente
reducir ligeramente el ancho de las caras correspondientes a J y L para reducir el

volumen y el material utilizado.

Se resuelve finalmente emplear las dimensiones obtenidas en el precélculo,

luego de haber verificado que resultan en tensiones de contacto aceptable. Luego:
a=30mm ; b=12mm ; c=30mm ; d=12mm
e=3mm ; f=3mm ; g=12mm

Pueden observarse las dimensiones aplicadas a la seccién en la ilustracion

de la figura 88.

12 mm

3 mm

| 30 mm J L 30 mm J L 30 mm |
3 mm 12 mm 12 mm 12 mm

Figura 88. Dimensiones de la seccion de la guia del carro transversal.
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Charriot

Se denomina “charriot” al subconjunto superior del conjunto de carro, siendo
su funcion principal brindar la posibilidad de tornear conos en las piezas a
mecanizar. Normalmente, consta de un cuerpo que desliza a lo largo de una guia
(usualmente una cola de milano) la cual a su vez tiene la posibilidad de ser rotada.
Este movimiento se logra por medio de un tornillo, accionado manualmente por el

usuario. Puede observarse un ejemplo en la figura 89.

El charriot se caracteriza, debido a ser el subconjunto de menor peso y con
mayor cantidad de tornilleria (debido a que se emplean tornillos para fijar el
subconjunto al carro transversal, para fijar la torreta y para ajustar la colisa), por su

poca rigidez en comparacion al resto del carro.

Figura 89. Ejemplo de charriot en un torno de banco Mingxi ZX7. El conjunto estd marcado con rojo.
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Es normal que el charriot se fije al carro transversal por medio de tornillos
cuyas cabezas hacen contacto con él, y cuyos vastagos estan roscados a tuercas
alojadas en un canal circular mecanizado en el carro. Es la forma de este canal lo
qgue provoca que el charriot pueda ser rotado para que la herramienta de corta
pueda moverse de manera tal que resulte en un torneado conico. Se ilustra esto en
la figura 90. Existen otros sistemas de fijacion, aunque son en su mayoria

variaciones de lo recién descrito.

—+— Bulén de fijacidn

Guia del charriot

Y,

Tuerca T
Carro transversal

L\ A

Figura 90. Esquema del sistema de fijacion del charriot al carro transversal. El canal circular en el carro y las
tuercas T son la causa de que se cuente con la posibilidad de rotar el charriot para hacer torneados cénicos.
La cadena cinemética del charriot es extremadamente sencilla en el caso de
un torno de banco. Debido a limitaciones en el espacio disponible es imposible
lograr un avance automatico, y solo existe la posibilidad de desplazarlo por medio
de un tornillo accionado manualmente por el operario. Dicho tornillo, a diferencia de

lo que ocurre con el del carro transversal, no mueve a una tuerca, sino que enrosca
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en un agujero roscado mecanizado en el cuerpo de la guia, y al desplazarse arrastra
con él al charriot, por medio de la placa de fijacién en la que se aloja su collarin. Es
comun que el collarin roce directamente con el acero de la placa, pero se emplearan
en este caso arandelas de bronce o, si resulta economicamente viable y es posible
desde un punto de vista del espacio a ocupar, un par de rodamientos de contacto
angular, como se vio anteriormente. Puede verse un esquema de la cadena

cinematica en la figura 91.

Manivela

@ Arandelas

_ Cuerpo de la guia
— o
LML

<  TITITTTTITTTITNY
K

Placa de fijacion /

Figura 91. Esquema de la cadena cinematica del charriot.

Seccioén roscada

Al igual que con el carro transversal, el uso de una guia con forma de cola de
milano implica necesariamente el empleo de un elemento que permita regular el
juego existente entre el cuerpo de guia y el cuerpo guiado. Nuevamente se decide
utilizar una colisa en cufia ubicada en el flanco derecho, debido a los beneficios ya

mencionados en la seccion anterior. La pendiente vuelve a ser de 1 en 50.

Respecto del material, se hard la misma eleccion que con el carro
transversal. Esto resulta en que tanto la bancada, como el carro transversal y el
charriot estén fabricados a partir de fundicién gris SAE J431 grado G3500. Se le

aplicara un recocido luego de la colada, para eliminar tensiones residuales.

Respecto de la seccion de la guia, nuevamente se hace uso de dimensiones
relevadas en la escuela Crucero Belgrano y de algunos manuales disponibles en la

internet. El esquema con dimensiones genéricas puede observarse en la figura 92.
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Figura 92. Esquema con dimensiones genéricas del charriot.

El dimensionamiento de la seccion de la guia del charriot es particularmente
problemético. Es comun en tornos de banco chinos del tipo 7” x 12” (al cual
pertenece el torno base) que la guia tenga una longitud de aproximadamente 140
mm. Si se desplaza el carro del charriot hacia su posicion delantera extrema, el largo
de la zona de contacto entre carro y guia puede llegar a reducirse a 70 mm. Este
hecho, combinado con que este subconjunto es necesariamente el mas pequefio
de todos los del carro y que la reduccion del espacio utilizado debe ser maxima
resulta en que sea imposible cumplir con los limites vistos anteriormente, incluidos
los soviéticos. Debe recordarse que en el apartado anterior se estuvo muy cerca de
superar estos Ultimos, aun contando con la posibilidad de ocupar mayor volumen y

con una posicibn mas ventajosa de las fuerzas de corte.

Los limites de presion de contacto tienen una caracteristica que hay que tener
en cuenta a la hora de continuar con este analisis: al ser aplicados a guias se asume
gue habra movimiento relativo entre una o varias superficies de la guia y del cuerpo
guiado al aplicarse una determinada carga. Para el caso de la bancada y del carro
transversal, esta carga fue la que se determiné en el precalculo, y corresponde a un
mecanizado de desbaste. Aplicar estos esfuerzos al charriot carece de sentido, ya
gue no es el propdsito de este subconjunto el ser empleado para operaciones
demandantes, sino para realizar ajustes finos y eventualmente, torneados conicos
de manera cuidadosa, con aumentos muy reducidos en la profundidad de corte

entre pasada y pasada.
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Por las razones ya mencionadas, no tiene sentido hacer un analisis parecido
a los que se realizaron en el caso de la bancada y el carro transversal, porque no
se estaria sometiendo al charriot a situaciones que se corresponden con su
propésito. Se empleara directamente un a menor al determinado en el apartado
anterior, siendo de ahora en mas a = 20 mm. Para justificar esta eleccién, puede
mencionarse que resulta en dimensiones ligeramente mayores a las observadas en
el torno antiguo de la escuela Crucero Belgrano, el cual se ha empleado como
referencia para dimensiones y caracteristicas varias a lo largo de este trabajo. Dicha
maquina sigue siendo, a pesar del desgaste observable en ciertas partes y
superficies, funcional y preciso, siendo empleado casi a diario en las actividades
practicas del curso de torneria que se dicta en el establecimiento.

Luego, a partir del valor de a asumido, las dimensiones resultan ser las

observables en la figura 93:

20 mm

Figura 93. Dimensiones de la seccion de la guia del charriot.

Determinadas las dimensiones de la seccion, puede proseguirse con un
aspecto particular del charriot: el transportador. Este elemento tiene como funcién
indicar el angulo relativo entre charriot y carro transversal, para permitir torneados

conicos, siempre y cuando el angulo no tenga una tolerancia ajustada.

Es normal en tornos de banco chinos el uso de una pieza de plastico, pintada
en plateado, tal como se puede ver en la figura 94. Este estilo de transportador se
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caracteriza por su fabricacion y montaje econdémico, aunque su terminacion y

utilidad son inferiores a otras opciones.

Figura 94. Ejemplo de transportador observable en un torno de banco econémico. La pieza es fragil y de
reducida utilidad, debido a su fabricacion en plastico y al limitado rango de angulos que figura en ella.
Se propone el uso de un transportador fabricado en aluminio grabado, con
forma de anillo, mayor rango de &ngulos y mas graduaciones. Puede observarse en

la figura 95 un ejemplo de lo recién descrito.

Figura 95. Transportador de caracteristicas superiores al mostrado en la figura 94. N6tese la mayor cantidad
de graduaciones, la reduccion del espacio ocupado y el aumento en el rango de angulos cubierto, ademas del
empleo de material de mejor calidad en su construccion.
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Husillo

Se denomina al husillo al eje hueco al cual se fijan los accesorios que
sostienen a la pieza a mecanizar, y que le transmite movimiento a la misma. La
mayoria de la potencia del motor se transmite por medio de este elemento, y suele
presentar una forma relativamente compleja. Junto con la bancada, es una de las
partes mas criticas de un torno. Una pequefia deformacién o desacomodo en esta
pieza pueda resultar en la imposibilidad de realizar trabajos de precisién en la

maquina.

Por las razones recién mencionadas, el husillo es una de las partes de
fabricacidbn mas compleja y, por lo tanto, también una de las mas costosas. No se
obtiene Unicamente a partir de mecanizados por arranque de viruta debido a que
esto resultaria en tiempos de proceso muy elevados y en un mal aprovechamiento
de la materia prima. El primer paso es un forjado, para obtener la forma aproximada,
seguido de un tratamiento térmico y se termina con torneados y rectificados varios
para llevar la pieza a su geometria final. En la figura 96 puede apreciarse un husillo
luego del forjado y antes de pasar por las etapas de mecanizado. En la figura 97
puede apreciarse nuevamente dicho husillo, luego de haber pasado por los
torneados y rectificados correspondientes. Ambas imagenes fueran tomadas de un
video publicado por Clausing (la empresa fabricante de la renombrada marca
Colchester de maquinas herramienta) en el que detallan de manera completa el
proceso de fabricacion, montaje e inspeccion de su linea de tornos. Es de gran
interés la gran cantidad de etapas correspondientes a la inspeccion y al control de
calidad, aplicados tanto a partes de gran importancia, como el husillo, como también
a piezas menos relevantes, como los engranajes que forman parte de las varias

cadenas cinematicas que hay en la maquina.
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Figura 96. Husillo luego del forjado, antes de pasar por sucesivas etapas de mecanizado que lo llevaran a su
geometria final.

Figura 97. El mismo husillo visto en la figura 96, luego de pasar por todas las etapas de torneado y rectificado.

Se comenzara estudiando una caracteristica fundamental: la forma de la
boca del husillo, que es el extremo que se sitla del lado de la pieza. Esta seccion
es aquella a la que se fijan, de manera directa o indirecta (es decir, por medio de
adaptadores), los platos y centros que sostienen y transmiten movimiento a la parte
a mecanizar. La norma ISO 702 estandariza tres formas, y la DIN 800 agrega una
mas. Estos cuatro tipos ya existian anteriormente, pudiéndoselos encontrar
mayormente en tornos antiguos de origen estadounidense, pero no estaban

estandarizados. Se los puede ver en la figura 98.
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I
ISO 702 DIN 800

Figura 98. Tipos estandarizados de boca de husillo.

Un estudio de los husillos de la mayoria de los tornos de banco disponibles
en el mercado nacional revelara que en estas maquinas no se emplea ninguna de
las bocas estandarizadas. Se observa, en cambio, el uso de una brida, integral a la
pieza, que cuenta con un escaldn par el centrado del plato, y agujeros para la fijacion
del mismo por medio de tornilleria. Puede observarse en la figura 99 dos ejemplos

de lo recién mencionado.

Figura 99. Ejemplos de bocas de husillo empleadas en tornos de banco.

Si bien la boca recién vista no esta estandarizada, su empleo no es una mala
eleccioén. Existe una gran variedad de platos, de varios tipos y tamafios, pensados
para ser usados en este tipo de husillos. Un ejemplo es el plato de tres mordazas
autocentrante modelo VSC-5, de la marca Vertex. Sus dimensiones, que pueden
verse en la figura 100, permiten alcanzar los volteos descritos en el predisefio.
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Figura 100. Dimensiones del plato autocentrante de 3 mordazas VSC-5, de la marca Vertex.

La brida de la boca del husillo debe tener, para acomodar este plato, un
diametro exterior de 132 mm, un escalon de 100 mm de didmetro y 4,5 mm de altura
y contar, como minimo, con tres agujeros de 8 mm de diametro, para poder fijar el
plato por medio de tres tornillos M8, como lo indica la figura 100. Aun asi, la
disposicion de agujeros que se observa en los husillos de la figura 99 es mejor, ya
gue presenta la posibilidad de emplear accesorios que requieren tres o cuatro

tornillos de fijacion.

Otra caracteristica fundamental del husillo es el cono Morse con el que
cuenta en su boca. Este cono de dimensiones estandarizadas tiene como propdésito
alojar, de manera centrada y rigida, accesorios cuyo vastago tiene una forma cénica
gue copia a su alojamiento. Dado que, como se afirmé en el predisefio, se emulara
el pasaje de barra del torno base (es decir 20 mm), corresponde emplear un cono
Morse 3, debido a que el diametro menor de un vastago de esta clase presenta el
valor mas cercano al del didmetro del pasaje de barra. Pueden verse las

caracteristicas de esta clase de cono Morse en la figura 101.
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General dimensions of morse taper shanks
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Figura 101. Dimensiones de vastagos con formato cono Morse.

Finalmente, para poder terminar de dar forma al husillo, es necesario tener

en cuenta lo siguiente:

e Se necesitard un rebaje por cada rodamiento que soporte al husillo. Dado
que se emplean dos, esto resulta en dos rebajes.

e Se necesitara un tramo roscado, para eliminar el juego axial y dar precarga
a los rodamientos.

e Se requerira un chavetero para poder acoplar los engranajes/poleas por
medio de los cuales se transmitir4 potencia al husillo.

e Se requerira un chavetero para poder acoplar el engranaje que transmitira
movimiento del husillo al mecanismo de avance automético.

Puede observarse un esquema de un corte longitudinal de un husillo que
cumpla con todas las caracteristicas necesarias en la figura 102. En la figura 103
puede observarse un ejemplo de husillo real empleado en un torno de banco, y
puede notarse que no difiere mucho de la forma planteada en el esquema de la
figura 102.
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o Posicion del
Posicién del primer rodamiento

segundo rodamiento &

Y
j | | | | |
ﬁ |
Chavetero para engranaje
que transmite movimiento Chavet.ero para
al mecanismo de engranajes/poleas
avance automatico que transmiten

potencia al husillo

Figura 102. Esquema de corte longitudinal de un husillo que cumple con las caracteristicas planteadas.

Figura 103. Husillo empleado en torno de banco Central Machinery 7x10.

Lo Unico que resta determinar es el material que se empleara para fabricar el
husillo. Acherkan afirma en el volumen 3 de “Machine Tool Design”?? que en la
Unidn Soviética era muy comun el empleo de “acero 45C” (equivalente al grado SAE
1045), para husillos de maquinas herramienta que no estuvieran sometidos a cargas

pesadas. El autor agrega que se le aplica un tratamiento denominado “mejoramiento
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estructural”’, que consta de un templado seguido de un revenido hasta llevarlo a una
dureza de entre 22 y 28 Rockwell C. Esta eleccion de materia prima se ve
secundada por un estudio moderno, “Selection of Lathe Spindle Material Based on
Static and Dynamic Analyses Using Finite Element Method”?%, realizado por R.
Subbarao y R. Dey, del NITTTR de Calcuta. En dicha obra se evalla la rigidez de
cuatro husillos de igual geometria y distinto material (SAE 1045, SAE 4140, AlSI
304 y fundicion gris ASTM A48 grado 35) sometidos a una determinada carga por
medio del método de elementos finitos, determinandose que el que estaba

construido en acero SAE 1045 era el que presentaba las menores deformaciones.
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Rodamientos del husillo

Los rodamientos del husillo son, junto con este, piezas centrales en el grado
de precision alcanzable por una maquina herramienta. Pueden llegar a ser tanto o
mas caros que el mismo husillo, debido a que se emplean aquellos que cuenten con
tolerancias muy ajustadas y, en casos particulares como el torno Monarch 10 EE
(cuya excentricidad, medida en la boca del husillo, podia llegar a ser de medio
micrémetro), se empleaban rodamientos de ultra precision hechos a medida

exclusivamente para la empresa fabricante.

La cantidad, tipo y disposicién de rodamientos a emplear en un husillo varian
entre una empresa y otra, y entre distintos productos dentro de una empresa. El
factor mas decisivo suelen ser el tamafio y las fuerzas aplicadas, habiendo casos
en los que se usan cuatro rodamientos para soportar un mismo husillo. En la figura
104 pueden observarse dos ejemplos de husillos de torno, con sus respectivos

rodamientos.

Figura 104. Disposicion de rodamientos de husillo en un torno inglés (arriba) y aleman (abajo). Notese que

ambas disposiciones son marcadamente distintas.
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Las disposiciones mostradas en la figura 104 son excesivamente complejas
para un torno de banco, donde las fuerzas aplicadas y el peso y longitud del husillo
no justifica el empleo de combinaciones complicadas de rodamientos. En la mayoria
de este tipo de maquinas, si son relativamente modernas, se hace uso de dos

rodamientos.

Respecto del tipo de rodamientos a emplear, en gran parte de los tornos de

banco presentes en el mercado se observa uno o varios de las siguientes clases:

e Rodamiento de bolas comun
e Rodamiento de bolas de contacto angular

e Rodamiento de rodillos cénicos

Se debe descartar desde un principio la primera opcién, dado que los
rodamientos de bolas comunes no tienen como propdsito soportar cargas
combinadas radiales-axiales, sino que estdn pensados para esfuerzos
predominantemente radiales. Se los observa en tornos de banco muy econémicos,
en los cuales el disefio enfatiza un coste reducido, a costa de la rigidez, la precision

y la vida util.

Para decidir entre los dos tipos restantes, se recurrira al catdlogo de SKF
para estudiar la oferta de rodamientos de superprecision®. En la figura 105 se

puede observar cual es la oferta de esta empresa.

Rodamientos de
superprecision

Fodamientos de bolas de contacto Rodamientos axiales-radiales de
angular rodillos cilindricos

Rodamientos de rodillos cilindricos Rodamientos axiales de bolas de
contacto angular para
Hodamientos axiales de bolas de accionarmientos mediante husillo

contacto angular de doble efecto

Figura 105. Variedad de rodamientos de superprecisién ofrecida por SKF.
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Noétese que no figuran los rodamientos de rodillos conicos dentro de este

listado, y por lo tanto se seguira adelante con los rodamientos de contacto angular.

Dentro de los rodamientos de contacto angular de superprecision, se los
puede encontrar con una o dos hileras de elementos rodantes, diversos angulos de

contacto y varios formatos de forma estandarizados.
Comenzando con los formatos de forma, se ofrecen las siguientes series:

e 718: Serie ultraliviana. Para casos en los que el espacio a utilizar debe ser
minimo. Presenta la menor diferencia entre diametro interno y externo, el
menor didametro de bola y la mayor cantidad de elementos rodantes.

e 719: Serie superliviana. De mayor robustez que la serie 718, presenta
mayor diferencia entre didmetro interno y externo, mayor didmetro de bola
y menor cantidad de elementos rodantes.

e 720: Serie liviana. De mayor robustez que la serie 719, presenta todavia
mas diferencia entre diAmetro interno y externo, mayor didmetro de bola y
menor cantidad de elementos rodantes.

e 722: Serie robusta. El formato mas robusto de todos. Se caracteriza por
presentar la mayor diferencia entre didmetro interno y externo, el mayor

diametro de bola y la menor cantidad de elementos rodantes.

La serie 718, al contener la mayor cantidad de elementos rodantes, es la mas
rigida. Si ademas se tiene en cuenta que las cargas aplicadas son, para el tamafio
de rodamiento a emplear (entre 30 mm y 50 mm), relativamente ligeras, entonces

esta es la opcion ideal.

Luego, se tienen dos opciones de angulo de contacto: 15° y 25°. Cuanto
mayor el angulo de contacto, mayor se hace la capacidad de carga axial y menor la
radial. Se seleccionara esta Ultima, ya que la carga axial, especialmente cuando se
realizan taladrados, no es reducida en comparacion a la radial y por lo tanto el

rodamiento debe presentar una resistencia elevada a este tipo de esfuerzos.

Luego, se cuentan con tres variedades de diseiio. La primera es la D,

pensada para cargas elevadas a velocidades altas, en temperaturas bajas a
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moderadas. Se caracteriza por maximizar cantidad y diametro de elementos
rodantes, resultando en una gran rigidez. La segunda es la B que esté pensada para
cargas ligeras, velocidades muy elevadas y temperaturas bajas. Presentan
elementos rodantes muy numerosos y de diametro reducido. La tercera es la E, y

es un punto medio entre laD y la E.

Se presenta como eleccion ideal la serie D, ya que maximiza la rigidez y
puede soportar temperaturas mas elevadas que las otras dos. Ademas, un torno de
banco no opera a velocidades consideradas “elevadas” para SKF, por lo que no
habra problemas en este aspecto. Vale la pena mencionar que el catalogo cita como
ejemplo de uso de la serie D los husillos de tornos.

Solo resta seleccionar entre los grados de precision. Se presentan las clases
P4y P4A. Se empleara esta ultima por ser la mas precisa.

Resta verificar si la eleccion realizada puede considerarse apta para el uso
que se le dara. Se muestra en la figura 106 el esquema planteado por Acherkan(??
para solucionar este problema:

Figura 106. Esquema planteado por N. Acherkan para analizar la validez del uso rodamientos en un husillo.

Puede verse en la ilustracion que c1y c2 corresponden a excentricidades del
didmetro interior del rodamiento del lado de la boca y del lado de la guitarra,
respectivamente; L es la distancia entre los alojamientos de los rodamientos (para
un torno de banco puede llegar a ser 200 mm); a es el voladizo del husillo (para un
torno de banco puede llegar a ser 50 mm) y & es la desviacién de la boca del husillo

causada por defectos en los rodamientos.
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Acherkan afirma que & debe ser un tercio de la desviacion admisible en la
boca del husillo. El fabricante de maquinas herramienta Haas, en el apartado sobre
mantenimiento de husillos de la seccion “How To”, pone 5 ym como valor aceptable.

Esto resulta en que & deba tener un valor maximo de 1,67 um.

Luego, para determinar la excentricidad de los diametros internos de los
rodamientos, se recurre a la tabla de tolerancias provista por SKF para rodamientos
de contacto angular de precision P4ADP], la cual puede verse en la figura 107. Se
entra a esta tabla teniendo en cuenta que el diametro interno de los rodamientos a
utilizar, teniendo en cuenta las dimensiones de un husillo comunes para un torno de

banco, oscilara entre 30 mm y 50 mm.

Class P4A tolerances

Inner ring
d ! ﬁ,dmpﬂ ﬂ_dsz} Vdp vr.lrnp I"-\Bs 'ﬁ',B:ls VES Kia Sd Sia
over incl. high  low high low max. max. high low high low max. max. max. max.
mm pm pm pm pm gm pm pm pm pm pm
2,5 10 0 — 0 —4 1,5 1 0 —-40 0 =250 15 1.5 15 1,5
10 18 0 —4 0 —4 1,5 1 0 —-80 0 -250 1,5 155 1,5 15
18 30 D -5 0 -5 1.5 1 0 -120 0O -250 15 25 1.5 2.5
[30 s0 o -6 0 -6 15 1 0 120 0 -250 15 25 15 25|
2U ol 9] =¥ u =} & 2 ] u =1oU |9 =£3U SLCY oy 1,3 i
80 120 0 -8 0 -8 2.5 1.5 0 -200 O -380 2.5 2,5 25 2,5

Figura 107. Tolerancias correspondientes a la precision P4A de SKF.

El valor de interés para el analisis que se esta realizando es Kia. Dicho valor
representa la maxima oscilacion radial medible con un indicador para el diametro
interno. Esta variaciébn esta causada por una combinacion de excentricidad y
defectos de circularidad. Si se asume el peor caso, que implica que la variacién esta
causada completamente por excentricidad, entonces se tiene que la excentricidad
maxima es de 1,25 um. Puede verse en la figura 108 un esquema en el que se

ilustra lo recién escrito.
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)

A

di-e d+e
Alindicar con un comparador el diametro interno del rodamiento,
se tendra una oscilacion maxima de 2e en una vuelta completa

Figura 108. Esquema del efecto de la excentricidad sobre la oscilacion obtenida al indicar con un comparador
el diametro interno del rodamiento.
Luego, conociéndose la excentricidad de los rodamientos, puede deducir cuél
es el valor de & del husillo debido a ella aplicando una regla de tres:

c1—Cy 1,25 um — (—1,25 um)

6= a=1,25
¢+ a um + 200 mm

50 mm = 1,875 um

El valor de & es ligeramente mayor al limite impuesto, pero puede
considerarse aceptable, especialmente si se tiene en cuenta que dificiimente se
encontrara una opcion de rodamiento mas precisa que la encontrada y, de haberla,

su precio y su dificultad de obtencion ain mayores la hacen impractica.

Finalmente, teniendo en cuenta todas las caracteristicas elegidas, los

rodamientos a comprar deben pedirse de la siguiente manera:
718XX ACD/P4A

Deben reemplazarse la X por la combinacion de numeros que resulten en el
diametro deseado. Dicho dato solo podra conocerse luego de dimensionar el husillo

en su entereza.
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Motor eléctrico

El motor eléctrico es, en el caso de un torno de banco, la Unica fuente de
potencia que tiene la maquina. En tornos de gran porte suele ocurrir que el sistema
de refrigeracion, el avance longitudinal y a veces el transversal cuentan con sus

propios motores.

Dado que un torno generalmente forma parte de un taller, su motor estara
expuesto a particulado metalico, virutas producto del mecanizado y salpicaduras
con agua o lubricantes. Es por esta razon que, ademas de estar protegido por un
cerramiento, también debe contar con una proteccion intrinseca para poder

asegurar un buen funcionamiento y una vida util extensa.

Se tiene, del predisefio, el siguiente listado de caracteristicas con las que

debe cumplir el motor a seleccionar.

e Debe ser monofésico
e Debe operar a 220 V
e Debe contar con una potencia de % de HP (0,55 kW).

Se estudiara la oferta de la empresa nacional Czerweny, debido a su

renombre y para evitar tener que importar el motor.

Czerweny cuenta con dos lineas de motores monofasicos asincronos: ALEX
y NEMA. Ambas funcionan a 220 V y 50 Hz, y estan pensadas para servicio
continuo. La segunda linea queda descartada, debido a que los productos que la
componen no cuentan con proteccion suficiente. La linea ALEX, a su vez, se divide
en motores de alto par de arranque y bajo par de arranque. Se muestra el listado de
productos ALEX de bajo par en la figura 109, y el de alto par en la figura 110, siendo

ambas tablas tomadas del catdlogo de motores monofasicos de la empresal’l.
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Potencia | Inom. Eff Mnom Peso
i |CV () RPM | Cos¢@ (%) | Y - (Nm) Mar/M | Mi/M Ke)

Tipo

2 POLOS
A63 CP 2E 0.18 | 1/4 1.5 2800 | 0.96 50 25 0.61 0.55 2.6 4.9

A71CP2A 025 | 1/3 23 2840 | 0.96 52 31 0.84 0.57 23 6.8
A71CP 2B 0.37 | 1/2 3.0 2830 | 0.85 58 31 1.25 0.55 2.0 6.9
ABO CP 2C 0.55 | 3/4 4.4 2800 | 0.90 63 3.7 1.87 0.35 2.0 11.3
ABO CP 2D 0.75 1 5.6 2800 | 0.93 66 39 2.56 0.35 2.1 11.5
ABO CP 2E 131 | 15 7.6 2820 | 0.94 70 4.1 3.72 0.45 2.4 11.6

A90SCP2C | 15 2 10.0 2860 | 0.92 72 5.2 5.01 0.35 23 14.9
AS0LCP2D | 22 3 14.7 2860 | 0.93 74 5:1 7.34 0.30 2:E 19.3
4 POLOS

AB63 CP 4E 0.18 | 1/4 1.6 1420 | 0.92 52 3.1 1.21 0.44 2.0 4.9
A71CP4A 0.25 | 1/3 2.2 1420 | 0.95 57 3.4 1.68 0.52 19 6.8
A71CP 4B 037 | 1/2 3.1 1400 | 0.92 59 3.2 252 0.46 AT 6.9
ABOCP 4C 0.55 | 3/4 4.5 1400 | 0.90 63 3.5 3.75 0.45 1.9 11.5
ABO CP 4D 075 | 1 6.0 1400 | 0.90 64 3.8 511 0.46 2.2 11.6
A90SCP4A | 11 | 15 7.3 1410 | 0.95 72 4.5 7.45 0.60 2.0 14.9

A90OLCP4C | 15 2 9:2 1410 | 0.98 £ 4.0 10.2 0.43 18 19.3

Figura 109. Listado de motores de la linea ALEX de bajo par de arranque.

Potencia | Inom. Eff Miom Peso
RPM Cos lare/ Inom Marr/M | Mi/M
wlcov] (a) *l o) (Nm) (Kg)

Tipo

2 POLOS
A0S MC2A |075| 1 6.0 2920 | 0.85 68 7.4 2.45 2.8 2.8 15.4
AS0SMC2B | 1.1 | 15 8.2 2880 | 0.86 71 6.3 3.65 22 2.2 15.6
AS0LMC2B | 15 | 2 10.3 2900 | 0.88 76 B.5 4.94 2.3 2.4 19.8
Al00LMC2B| 2.2 | 3 14.7 | 2900 | 0.91 7T 6.7 7.24 2.7 2.4 26.5
l12MmmMCc2B | 3 4 19.7 | 2900 | 0.90 80 6.4 9.88 2.3 2.4 43.5
4 POLOS
A90S MC4A |037|1/2 4.7 1450 | 0.62 58 5.6 2.44 3.6 25 15.3
A90SMC4B |055(3/4| 6.2 1430 | 0.67 61 53 3.67 3.7 25 15.4
AS0S MC4C |075| 1 6.4 1430 | 0.78 68 6.5 5.01 3.6 23 15.6
AS0LMC4B | 1.1 | 15 8.0 1430 | 0.88 74 6.0 7.34 2.6 2.1 19.6
AS0LMC4C | 15 | 2 11.3 1420 | 0.86 72 58 101 24 2.1 19.8
Al0oOLMCA4C | 2.2 | 3 15.8 1430 | 0.88 73 6.2 14.7 25 2.2 26.8
112MMC4B | 3 4 19.5 1430 | 0.90 77 59 20.0 2.4 2.0 43.5

Figura 110. Listado de motores de la linea ALEX de alto par de arranque.

Tanto los motores de bajo y alto par de arranque cuentan con proteccion
clase IP54, lo cual implica que estan protegidos contra el polvo y contra

salpicaduras.

Se decide emplear la linea de bajo par de arranque debido a que presentan
el menor pico de corriente en el arranque, lo cual reduce la posibilidad de un corte

subito por exceso en el consumo eléctrico.
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Respecto de la cantidad de polos, es ideal contar con cuatro, ya que se
maximiza el par provisto y se reduce la velocidad, resultando esto ultimo en que la

reduccion a aplicar entre el motor y el husillo sea menor.

Finalmente, sabiendo la linea, la potencia y la cantidad de polos, puede
determinarse el modelo necesario, siendo este el A80 CP 4C.
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Conclusiones

Este proyecto comenzé a raiz del hecho de que la oferta de tornos de banco
nuevos en el mercado nacional estd compuesta, mayoritariamente, de maquinas de
origen chino de disefio excesivamente simplista y econémico. Sufren de juegos
excesivos, vibraciones durante el funcionamiento y componentes -cruciales

fabricados a partir de materiales poco aptos.
Se han encontrado dos grandes dificultades:

e El hecho de que la bibliografia de calidad de tipo ingenieril dedicadas al
disefio de maquinas herramienta no es abundante. Una gran cantidad de
los libros que tratan sobre este tema son de caracter cientifico, teniendo
un tratamiento exhaustivo del tema, con desarrollos fisica y
matematicamente sélidos, pero de poca utilidad practica debido al foco
gue se hace en pormenores de indole tedrica y en ecuaciones, férmulas y
curvas de dificil empleo. Otros textos se caracterizan por su falta de
profundizacion y la simplificacion excesiva de los problemas a analizar,
ademas de no especificar el origen de mucha de la informacién presentada
en tablas o graficos.

e El hecho de que, para muchos de los calculos realizados durante la
ingenieria basica, se requiere conocer las dimensiones de las partes o los
conjuntos gque se estan analizando, siendo esta informacién desconocida

hasta terminar la ingenieria de detalle.

Superadas estas dificultades, y completado el desarrollo de este proyecto, se
llegd a una conclusion muy interesante: la gran mayoria de las partes estudiadas
pueden fabricarse o mecanizarse con procesos comunes (torneado, fresado,
rectificado y colado) a partir de materia prima de amplia disponibilidad (aceros al
carbono, fundiciones grises y bronce). Existen varias empresas en el pais capaz de

proveer el material y/o los mecanizados necesarios.
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Puede decirse entonces que es posible fabricar un torno de banco de calidad,
con prestaciones y detalles que hagan su uso eficiente y agradable, sin tener que
recurrir a materiales importados (excepto para casos muy particulares, como ciertos

rodamientos) o tener que tercerizar trabajos a empresas del exterior.
Las caracteristicas a determinar y lo resuelto acerca de las mismas son:

e Bancada:

o Material: Fundicion gris SAE J431 grado G3500.

o Tratamiento térmico: Luego del mecanizado se aplica un templado
por induccidn en las superficies correspondientes a las guias,
austenizando a 870°C, empleando agua como medio de extraccion de
calor, seguido de un revenido a 370°C.

o Guias: Son integrales a la bancada, de seccion mitad prismatica y
mitad plana. Las dimensiones de dicha seccién pueden observarse en
las figuras 40y 41.

e Delantal:

o Cadenacinematica: Se empleara la cadena mostrada por W. Bartsch
en su libro “Alrededor del torno”. La misma permite desplazamiento
manual, y avances longitudinales y transversales automaticos. Se la
puede observar en la figura 46.

e Cremallera (y su respectivo pifion):

o Material: Acero al carbono calidad SAE 1045.

o Tratamiento térmico: Temple por induccion del dentado,
austenizando a 845°C, empleando agua como medio de enfriamiento,
seguido de un revenido a 370°C.

o Dentado: 18 dientes de modulo M = 1, con angulo de presién 20°.

e Husillo de roscar (y su tuerca matriz):
o Material: Acero al carbono calidad SAE 1045 para el tornillo y bronce

calidad SAE 64 para la tuerca matriz.
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Tratamientos: Se debe estudiar la factibilidad /*econdmica de un
niquelado quimico para el tornillo. No se aplican tratamientos a la
tuerca.

Rosca: Rosca trapezoidal TR12x2 segun norma DIN 103.

e Husillo de cilindrar:

O

@)

o

Tipo: Eje cilindrico, con chavetero longitudinal.
Material: Acero al carbono calidad SAE 1045.
Tratamientos: Se debe estudiar la factibilidad econdmica de un

niquelado quimico.

e Carro transversal:

o

o

Cadena cinemética: Se empleara la cadena mostrada en la figura 80.
Guia: Sera integral al conjunto del carro, y estara fabricada del mismo
material que la bancada. Se le aplicard un recocido para aliviar
tensiones residuales. Se hara uso de una colisa en cufia de acero al
bajo carbono para regular el juego entre guia y carro transversal. La
secciéon de la guia sera del tipo cola de milano, y sus dimensiones

pueden observarse en la figura 88.

e Charriot:

o

o

Cadena cinemética: Se empleara la cadena mostrada en la figura 91.
Guia: La guia sera integral a su base, y estara fabricada a partir del
mismo material que la bancada. Se le aplicara un recocido para aliviar
tensiones residuales. Se hara uso de una colisa en cufia de acero al
bajo carbono para regular el juego entre guia y*-*- charriot. La seccion
de la guia sera del tipo cola de milano, y sus dimensiones pueden
observarse en la figura 93.

Elemento de medicion de angulo entre charriot y carro
transversal: Se empleara un transportador fabricado con aluminio, al
cual se le graban las graduaciones. Un ejemplo de lo buscado puede

observarse en la figura 95.
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e Husillo:

Forma: La observada en la figura 102.

Material: acero al carbono calidad SAE 1045.

Tratamiento térmico: se aplicard lo que N. Acherkan denomina
“Mejoramiento estructural”, que consiste en un templado seguido de
un revenido hasta llevar la pieza a una dureza de entre 22 y 28 HRC.
Cabezal: Se empleara un formato de cabezal no estandarizado, pero
de amplio uso en tornos de banco de origen chino, lo cual permitira
hacer uso de la gran cantidad de accesorios fabricados para este tipo

de maquinas.

e Rodamientos del husillo:

o

Cantidad: Se emplearan dos rodamientos.

Tipo: Rodamiento de superprecision de bolas de contacto angular.
Marca: SKF.

Modelo: El cédigo correspondiente es 718XX ACD/P4A. Las X deben
reemplazarse por la combinacion de numeros que correspondan con

el diametro deseado.

e Motor eléctrico:

o

o

Tipo: El motor seréa asincrono y monofasico, de 4 polos.
Potencia: % HP o, lo que es lo mismo, 550 W.
Velocidad: 1400 rpm.

Marca: Czerweny.

Aislacion: Clase IP 54.

Cabe mencionar que el costo de un torno de banco con piezas que se ajusten

a lo desarrollado en el proyecto resultara ser mas elevado que el que corresponde

al torno base, sea cual sea su marca. El precio puede llegar a ser igual o mayor al

gue corresponde a primeras marcas, aunque para llegar a una conclusiéon precisa

en este aspecto requiere una estimacioén de costos que cubra todo el proceso de

adquisicion de partes y materia prima, fabricacion y ensamblaje.
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Trabajos futuros

A lo largo de este proyecto se han dimensionado, verificado o seleccionado
numerosos componentes propios de un torno de banco. Aun asi, se dista mucho de
contar con todas las dimensiones y caracteristicas necesarias para tener

completamente disefiado una maquina de este estilo.

Usando este trabajo como un punto de inicio un ingeniero o un equipo de
trabajo puede continuar el desarrollo para llegar finalmente a un producto terminado

si se encarga de las siguientes tareas:

e Disefar el contrapunto

e Disefar la transmisién que se empleara para transmitir potencia del motor
al husillo

e Disefiar la cadena cinematica que transmitirh movimiento del husillo al
delantal, decidiendo particularmente si se utilizard una caja Norton o
engranajes intercambiables

e Terminar de dimensionar el husillo. Esta tarea es, debido a la necesidad
de rigidez estética y dinamica (es decir, la parte no debe sufrir vibraciones
gue puedan llegar a ser perjudiciales para su integridad estructural o para
el nivel de precision alcanzable), una de las mas complejas y se
recomienda como bibliografia de consulta el capitulo 5 del volumen 3 de
“Machine Tool Design”, de N. Acherkan

e Disefar cada uno de los componentes que forman parte de la cadena
cinematica del carro

e Asignar todas las dimensiones que sean necesarias para definir de
manera completa cada una de las partes

e Hacer un estudio de los procesos de fabricacion a emplear

e Hacer, en base a toda la informacion mencionada en los puntos anteriores

y a la ya presente en este trabajo, un analisis completo de costos
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