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1. Introduccion







1.1.Introduccion

Los requerimientos de productividad (competitividad, reduccion de costes), la
necesidad de fabricar piezas de alta calidad, la presencia de nuevos materiales,
etc. conllevan una mayor exigencia de rendimiento de las maquinas herramienta.
El rendimiento de éstas esta condicionado por distintos factores como son: la
definicion de parametros de corte, la maquinabilidad del material y la influencia
de fendmenos dinamicos adversos que den lugar a defectos en las piezas y que

afectan la vida util de los distintos componentes de las maquinas.

Para poder mejorar el comportamiento de las maquinas en términos de
rentabilidad y competitividad, es necesario contar con técnicas o metodologias
que permitan optimizar su diseno y predecir su comportamiento en operacion.
Estas técnicas pueden abarcar desde el estudio del comportamiento sobre
prototipos, con el coste y la limitada flexibilidad que implica, y/o el desarrollo de
modelos numéricos (virtuales), con mayor flexibilidad; pero que requieren un
conocimiento exhaustivo de los procesos, de las caracteristicas de los
componentes de las maquinas y, en particular, de sus propiedades tanto estaticas

como dinamicas.

Gracias a los avances tecnologicos en todas las areas, pero especialmente a nivel
de la informatica y de la electrdnica, en la actualidad, se cuenta con equipos con
una elevada capacidad de calculo, por lo que numerosos trabajos como los de
Altintas et. al.[1,2] y Altintas y Aslan [3], se han dedicado al objetivo de obtener
modelos virtuales de las maquinas que reflejen su comportamiento,

adecuadamente, en todo el espacio de trabajo.

Entre los métodos utilizados para la obtencion de modelos destaca el Método de
los Elementos Finitos que, gracias al mejor conocimiento de las propiedades de

los materiales y a las técnicas de correlacion y actualizacion de modelos partiendo



de datos experimentales, particularmente, del Analisis Modal Experimental, da

lugar a modelos cada vez mas precisos (ver Fig. 1).
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Fig. 1. Ciclo de disefio de una maquina herramienta moderna mediante prototipos
virtuales [1]

Con las herramientas disponibles en la actualidad es posible construir un modelo
virtual para simular en la fase de diseno el comportamiento de la maquina frente
a diferentes problemas que limitan su funcionamiento. El presente trabajo
pretende mejorar estos modelos, para que sean capaces de reflejar fielmente los
problemas dinamicos que limitan la productividad de la maquina herramienta y
que se puedan utilizar en el ciclo de disenno de maquina herramienta, dando lugar

a un prototipo o gemelo virtual mas fiable.

Finalmente, resenar que, pese a que la tesis se ha centrado en fresado de modo

que todos los ejemplos y elementos tratados estan relacionados con fresadoras



universales o centros de fresa, los resultados obtenidos son extrapolables al resto
de maquinas herramientas debido a que los problemas tratados son comunes

para la mayoria de las maquinas herramienta.



1.2.Limitaciones y retos actuales

El enorme impacto econdmico del sector de la fabricacion hace que haya una
evolucion continua en los procesos y maquinas que la componen. La presencia de
tendencias como el ecodiseno junto con la incesante busqueda de una mayor
tasa de arranque o la necesidad de una mayor precision, aumentan la necesidad
de la utilizacidon de modelos dinamicos de maquina. A continuacién, se revisaran

las implicaciones de algunas de estas tendencias:
1.2.1. Aumento en la capacidad de tasa de arranque

En los ultimos anos, la capacidad de arranque de las maquinas herramienta ha
aumentado considerablemente y el desarrollo de la tecnologia ha permitido el
mecanizado de materiales de gran dureza. Una de las claves para este aumento
en la tasa de arranque ha sido la generalizacion del mecanizado de alta velocidad
(HSM), especialmente en aleaciones metalicas ligeras. Esto se basa en el hecho de
que cuanto mayor es la velocidad de corte mas facilmente se corta. Es decir, las
fuerzas especificas requeridas son menores. La aplicacion de las técnicas del HSM
ha requerido el desarrollo de herramientas de corte especificas, el disenno de
electro husillos fiables para alta velocidad y estructuras de maquina de alta

dinamica.

Los desarrollos recientes en la tecnologia de materiales permiten aumentar las
condiciones de corte y, en consecuencia, la carga de viruta. La mejora de las
propiedades termomecanicas de las herramientas de corte ha supuesto un gran
aumento de la tasa de eliminacion de material. En estas ultimas décadas se ha
pasado de los aceros rapidos (HSS) al carburo, pasando por la ceramica y otros

materiales superduros (Fig. 2).
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Fig. 2. Materiales usados en herramientas de corte

Desarrolladas alrededor de 1900, las herramientas de acero rapido (HSS) cortaban
cuatro veces mas rapido que los aceros al carbono que reemplazaron. El uso de
recubrimientos, particularmente nitruro de titanio, permite que las herramientas
HSS corten mas rapido y duren mas, ya que proporcionan una alta dureza
superficial, resisten la corrosion y minimizan la friccion. En la industria actual, por
una parte, las herramientas de carburo han reemplazado a las herramientas HSS
en la mayoria de las aplicaciones. Estas herramientas de carburo y de carburo
recubierto cortan entre 3y 5 veces mas rapido que el HSS. Igual que con el acero
rapido (HSS), dos tercios de todas las herramientas de carburo estan recubiertas,
debido a su mayor vida util y al que permiten un mecanizado mas rapido. Por otra
parte, las herramientas de corte de ceramica también han supuesto alcanzar
grandes velocidades de corte al ser mas duras y resistentes al calor que los
carburos, aunque mas fragiles. Consecuentemente, son muy adecuados para
mecanizar hierro fundido, aceros duros y superaleaciones. Finalmente, se tienen
las herramientas de materiales superduros, que se dividen en dos categorias:
nitruro de boro cuibico (CBN) y diamante policristalino (PCD). El mayor
inconveniente para el uso de estas herramientas es que su costo puede ser 30

veces mayor que el de un inserto de carburo, por lo que su uso se limita a



aplicaciones muy concretas en las que el gran valor de la pieza y su baja
maquinabilidad justifica su uso. Estos avances han aumentado la exigencia sobre
la dinamica de las estructuras con nuevos rangos de excitacion y mayores

requerimientos de rigidez y rapidez de maquina.
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Fig. 3. Temperatura de mecanizado en fresado a altas velocidades de corte [4]

Hay que decir que la mayoria de los materiales ofrecen la posibilidad de aumentar
las velocidades de corte sin problemas de temperatura de mecanizado [4] (ver Fig.
3). De esta manera, el desarrollo de los husillos de alta velocidad, a principios de
los anos 80, dio lugar a un aumento drastico de la productividad. Se puede esperar
que la potencia de los husillos del motor disminuya al aumentar la velocidad de
giro (Fig. 11a). Sin embargo, el gran aumento en la potencia nominal de las
maquinas de nueva generacion ha fomentado un crecimiento significativo del

mecanizado de alta velocidad (HSM) (Fig. 4b)
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Fig. 4. a) Husillos de alta frecuencia disponibles en el mercado; b) Perfil de potencia
de las fresadoras [4].

Esta mayor capacidad de las herramientas de corte junto con el aumento de la
potencia nominal de las maquinas de nueva generacion hace que las vibraciones

de la maquina sean mas problematicas y que los problemas dinamicos aumenten.
1.2.2. Disenos aligerados en nombre de la ecoeficiencia

La ecoeficiencia es un tema de creciente preocupacion entre los fabricantes de
maquinas herramienta, como complemento de la sostenibilidad econémica y
social. De esta forma, los fabricantes de maquinas herramienta se enfrentan al
desafio de concebir maquinas que sean capaces de mantener la productividad,

consumiendo la menor cantidad de material y energia posible.

Use
Phase | Has, forest | Tons.CO2 :
1 95 100.65
2 ] 5.64
3 4 4.14
4 1396 142424
5 -34 -34,49
Total | 1471 1500.2
Extrac_tion of
materials Manufacture Tnneport End of life
” - - " ZTroES

Fig. 5 Impacto total de una fresadora [5].



De acuerdo con Zulaika et al. [5], el periodo de uso de una maquina representa
mas del 90% del impacto total asociado con dicha maquina. Una parte importante
de la energia consumida en el periodo de uso, mas del 50% para muchas
maquinas, esta asociada con el movimiento de los elementos moéviles de la
estructura. Por lo tanto, la masa de esos elementos tendra una influencia decisiva

en su impacto ecologico general.

Sin embargo, este interés actual en la eficiencia energética aumenta el riego de
disenar maquinas dinamicamente mas flexibles y mas propensas a la aparicion de
vibraciones autoexcitadas regenerativas. Por lo tanto, para mantener la
productividad, es necesario optimizar la maquina dinamicamente mediante
modelos fiables. Hay autores que han introducido dispositivos de

amortiguamiento activo para paliar este posible déficit [5,6].

1.2.3. Guiados de baja friccion para mejorar la precision

Los guiados lineales y rotativos de las maquinas han ido evolucionando tratando
de obtener la mayor precision posible minimizando el rozamiento. Como es bien
sabido, el rozamiento es uno de los mecanismos mas potentes de
amortiguamiento, por lo tanto, esta busqueda de la precision ha reducido el

amortiguamiento de las maquinas [7].

Segun Koenigsberger y Tlusty [8], el amortiguamiento interno en el material de las
piezas absorbe solo una pequena parte de la energia disipada total, la mayor parte
de la amortiguacion resultante se produce en las intercaras. De esta manera, el
amortiguamiento de una estructura ensamblada es aproximadamente 30 a 50
veces mayor que la de sus partes individuales (Fig. 6). Por lo tanto, el
amortiguamiento de los sistemas de guiado es un parametro fundamental que
determina en gran medida el amortiguamiento total de la maquina vy, por lo tanto,

su estabilidad.
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Las primeras maquinas herramienta se movieron a través de sistemas de guiado
de friccion prismaticos basados en un contacto entre metales donde la
amortiguacion era alta debido a la friccion. Sin embargo, la precision y las
velocidades proporcionadas por este tipo de guias no son lo suficientemente
buenas, por lo que otros sistemas, como los rodamientos de rodillos, los
hidrostaticos o los de levitaciobn magnética, se han utilizado en las guias de
magquinas herramienta. Todos ofrecen una alta precision debido a su baja friccion

a costa de una reduccion en el amortiguamiento.

Metal-Metal

Hidrostatico

Materiales de
baja friccion
Aerostatico

Patines de
recirculacion

Magnético \

Fig.7. Diferentes sistemas de guia lineal: Amortiguamiento vs Precision
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Por lo tanto, los nuevos sistemas de guia disenados para precision y altas
velocidades son estructuras débilmente amortiguadas (Fig. 7), por lo que juegan
en contra de la estabilidad del mecanizado. Se puede concluir que los problemas
dinamicos son un riesgo mayor en la actualidad, especialmente si se compara con
las maquinas que se fabricaban hace 50 anos. La necesidad de utilizar modelos

dinamicos fiables en el disefio es mas necesaria que nunca.

Las tendencias generales mencionadas hacen que la necesidad de un modelo
dinamico de la maquina vaya a ser fundamental en el futuro. Ante este panorama,
el desarrollo de modelos dinamicos fiables se enfrenta a los siguientes retos y

limitaciones:

1.2.4. Limites del proceso de diseno

Como se observa en la Fig. 1, el diseno de maquinas se ha convertido en un
proceso mas complejo en los ultimos anos, con el uso de modelos numéricos para
predecir el comportamiento de la maquina en pleno rendimiento. Sin embargo,
los disenadores y fabricantes de maquinas herramienta, generalmente, no toman
las medidas necesarias para evitar problemas dinamicos en la fase de diseno. La
razon es que los fabricantes usualmente ignoran las caracteristicas dinamicas de
sus propias maquinas y como estas caracteristicas limitan la capacidad de corte y
la productividad. La aplicacion conjunta de las pruebas de corte sensorizadas
junto con el analisis modal experimental permite conocer los limites actuales de
la maquina y proponer mejoras para el aumento de la capacidad de corte [9](ver
punto 1 de la Fig. 8). Esto se puede realizar sobre el prototipo ya construido y, por
lo tanto, se trata de un procedimiento costoso tanto temporal como

econdmicamente [10].

12
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Fig. 8. Mejora de modelos dindmicos [11].

En la actualidad, los disenadores de maquinas suelen utilizar modelos numéricos
realizados mediante el método de elementos finitos (MEF) para asistir el proceso
de diseno. El problema es que el amortiguamiento, que es uno de los parametros
mas importantes relacionados con el retemblado y los transitorios, proviene de
las uniones [8,12] y la rigidez dinamica de estas uniones no se pueden calcular con
precision. Por lo tanto, no se puede predecir el amortiguamiento de la maquina
antes de construirla. Debido a este problema, los disenadores de maquinas
herramienta se preocupan por la rigidez de la maquina, pero no por el
amortiguamiento. En algunos casos, el resultado es una maquina estaticamente

rigida; pero pobremente amortiguada.

La comparacion de los resultados numeéricos tedricos y experimentales mediante
técnicas de correlacion y actualizacion trae consigo la posibilidad de asociar el
amortiguamiento experimental al modelo teérico [13]. De este modo, se pueden
realizar estudios para una futura optimizacion de maquina con criterios
dinamicos (Punto 2 de la Fig. 8). Sin embargo, siempre queda la incégnita de como

puede afectar las optimizaciones al amortiguamiento.
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Este estudio se puede completar combinando el modelo dinamico actualizado
con un modelo de estabilidad [5,14] o un modelo mecatrénico que incluye el

efecto de los accionamientos (Punto 3 de la Fig. 8).

1.2.5. Incertidumbre en la modelizacion de uniones

Como ya se ha afirmado anteriormente, uno de los problemas que condicionan la
exactitud de los modelos en estos sistemas es la definicion de las propiedades de
las uniones. Estos elementos tienen una influencia significativa en el
comportamiento de las maquinas herramienta, por lo que, establecer métodos
para facilitar su caracterizacion es indispensable para el desarrollo de modelos

virtuales fiables.

Las maquina-herramienta constan de un conjunto de elementos estructurales
(bancada, columna, carros, consola,...) que estan ensamblados mediante uniones
o intercaras. Estos elementos de la estructura pueden tener de un movimiento
relativo mediante diferentes tipos de accionamientos. Una union se define como
un area de contacto entre componentes que se mantienen en contacto mediante
fuerzas de conexion. Dependiendo de las solicitaciones a las que se encuentren
sometidos, los componentes tenderan a sufrir pequennos movimientos relativos
manteniendo el contacto por medio de fuerzas asociadas a elementos externos

(como, por ejemplo, los sistemas tornillo-tuerca en las uniones atornilladas).

Las condiciones en las que se encuentre la unidon en un instante determinado
afectaran al comportamiento dinamico de la estructura completa, por tanto, a
sus modos de vibracion. Es por ello, por lo que es de suma importancia modelizar
correctamente las uniones de las estructuras maquinas-herramienta en
condiciones de servicio. Las vibraciones estructurales dependen de la forma,
fuerzas de union y lubricacion de las uniones. Estas variables son, por lo general,
dificiles de identificar y de medir de forma directa por lo que se requiere de una
metodologia universal para la modelizacion de uniones. Los modelos analiticos

creados hasta ahora son costosos y poco eficientes ya que se plantean para un

14



determinado tipo de unidon y para condiciones concretas de funcionamiento
[15,16].

Realizar un modelo numérico detallado para cada tipologia de union e integrarlo
a un modelo general de la estructura es computacionalmente poco eficiente. Los
tipos de unibn mas comunes en maquina-herramienta son las uniones
atornilladas entre elementos, guias lineales, guiados rotativos y sistemas de
accionamientos. Dentro de las guias lineales hay que decir que pueden tener
diferentes principios de funcionamiento incluyendo las guias prismaticas con
rozamiento, las guias hidrostaticas, los patines de rodadura, los guiados
aerostaticos y la levitacion magnética. Los guiados de rotacion presentan
principios muy parecidos en los que destacan los rodamientos y los cojinetes
hidrostaticos, hidrodinamicos y magnéticos. Dentro de los accionamientos, se
puede decir que en la actualidad se utilizan basicamente tres tipos de
accionamiento: husillo a bolas, accionamientos lineales y el pindn cremallera en

maquinas de gran tamano.

Son numerosos los investigadores que dedican esfuerzos a la definicion de las
caracteristicas de las uniones desde diferentes enfoques [17-19]. El reto consiste
en tener modelos sencillos de uniones que nos permitan incluir las caracteristicas

dinamicas de las uniones en modelos completos de maquina.

1.2.6. Variacion de la flexibilidad dinamica de maquina dentro del

espacio de trabajo

Uno de los factores que dificulta especialmente la elaboracion de un modelo
dinamico de una maquina herramienta, es la variacion de rigidez estatica y
dinamica que sufren las maquinas dentro de su espacio de trabajo. En general, los
disenadores de maquina no solo se preocupan de dotar una gran rigidez a sus
magquinas, también procuran que estas propiedades varien poco en el espacio de

trabajo. Sin embargo, esto no es posible en la practica.
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Esta variacion depende mucho del concepto de maquina, por lo tanto, se define
en las primeras fases de diseno. Valga como ejemplo sencillo el de un mandrinado
con una barra de mandrinar. Es posible utilizar barras de voladizo constante
donde la rigidez es minima; pero constante para todas las posiciones de
mecanizado o utilizar un voladizo variable que maximice la rigidez en cada punto
de mecanizado (ver Fig. 9). Desde un punto de vista de precision de maquina es
preferible una rigidez menor constante, al ser mas facilmente compensable y que
no produzca diferentes desplazamientos durante el espacio de trabajo. Por otro
lado, si se maximiza la rigidez en cada posicion de corte con voladizos variables se

corre menos riesgo de tener problemas vibratorios como el chatter.

VOLADIZO VARIABLE VOLADIZO CONSTANTE
(CONCEPTO CARA) (CONCEPTO BARRA)
7 v
i LTI, (227022

Rigidez Estatica
[m/N]

el

Posicion de mecanizado [mm] Posicion de mecanizado [mm]

Flexibilidad Estatica
[m/N]

Fig. 9. Rigidez contante vs Rigidez variable basada en [8]

A la hora de validar las capacidades de la maquina, estas grandes variaciones de
rigidez dentro del espacio de trabajo producen incertidumbre en el fabricante (ver
Fig. 9). Ante la imposibilidad de validar la maquina en todas las posiciones, hay
autores que proponen la medicion de la rigidez dinamica dentro del espacio de
trabajo y utilizar modelos de estabilidad para estimar la capacidad de corte en

todo el espacio de trabajo [20].
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Como se ve este hecho produce efectos negativos en el proceso de mecanizado y
dificulta la creacion de modelos dinamicos de maquina y de estabilidad. Entre
ellas cabe destacar la necesidad de trabajar con técnicas como multicuerpos
flexibles, subestructuras flexibles y modelos reducidos para ensamblar la
maquina teniendo en cuenta la posicion de mecanizado [21]. En la actualidad, los
principales software de calculo por medio del MEF no permiten tratar estas
variaciones de una manera adecuada, dejandole al usuario la Unica opcion de
desarrollar un modelo para cada posicion y calcular las propiedades

individualmente.

Por otra parte, esta distribucion variable de la rigidez dinamica también tiene
otras consecuencias a la hora de estudiar la estabilidad del proceso frente a las
vibraciones autoexcitadas. Hay autores que han estudiado este aspecto y han
concluido que las variaciones continuas de las propiedades dinamicas durante la

trayectoria de corte tienen un efecto importante en la estabilidad [22] (ver Fig. 10).
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Fig. 10. Variacion de la receptancia o flexibilidad dindmica para una fresadora
universal con carnero [23].

De lo expuesto se concluye que los modelos dinamicos virtuales que se han de
desarrollar para asistir el proceso de optimizacion de maquina tienen que ser
capaces de calcular las propiedades dinamicas de una manera agil durante el

trayecto en el que la herramienta esta en corte.
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1.3.Motivacion

Aunque, el método de elementos finitos (FEM) ha sido extensamente aplicado en
el modelado de maquinas-herramienta para la simulacion de su comportamiento,

hay ciertas condiciones que influyen en la eficacia de los modelos:

e Una definicion deficiente de las propiedades de las uniones puede llevar a

resultados muy alejados de la realidad.

e La necesidad de un modelo de EF de la maquina-herramienta para cada

una de las configuraciones geométricas estudiadas.

e Lagran cantidad de nodos y, por lo tanto, de grados de libertad necesarios
para definir los modelos de elementos finitos de estructuras complejas
conlleva un coste computacional elevado. Por lo que es interesante la
utilizacion de métodos de reduccion de modelos que mantengan una

precision de calculo aceptable dentro del rango de interés.

Surge, por tanto, la necesidad de establecer un procedimiento que permita
obtener una identificacion uniones. Que sea extensible, ademas, para diferentes

configuraciones de la maquina para poder abarcar todo su espacio de trabajo.

Los aspectos comentados han motivado este trabajo y el desarrollo de un método
numérico-experimental para la identificacion de uniones de maquinas-
herramienta en condiciones de servicio de un entorno industrial, y una aplicacion
del analisis de subestructuras para predecir el comportamiento en diferentes
configuraciones. Los objetivos especificos de este trabajo se detallan en el

siguiente apartado.
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1.4.0Dbjetivos

De acuerdo con lo comentado anteriormente, se plantea como objetivo de este
trabajo el establecer una metodologia que permita obtener modelos de
maquinas herramienta que representen adecuadamente el comportamiento de
las mismas para distintas condiciones de operaciéon y para todo el espacio de
trabajo, de forma que estos modelos constituyan una herramienta eficaz para
distintas aplicaciones, como son: la prediccion de su comportamiento dinamico y
del acabado superficial de las piezas mecanizadas, el diseno de sistemas de
reduccion de vibraciones, el rediseno de componentes como etapa previa a la

fabricacion de prototipos, etc.

Para la obtencion de estos modelos es imprescindible el conocimiento de las
propiedades de los materiales, las caracteristicas de los distintos componentes y
de los elementos que actian de uniéon entre los mismos. A pesar de que, en los
ultimos anos, se han hecho avances importantes en el desarrollo de técnicas que
permiten disminuir la incertidumbre de estos modelos, la caracterizacion de los
elementos de union sigue representando un area importante de estudio, por su
variedad y porque sus propiedades dependen de diversos factores
(amortiguamiento, fuerzas de contacto, ubicacién de los componentes). Ademas,
en la practica, al ser elementos integrados en el sistema mecanico, generalmente,
la realizacion de ensayos experimentales que permitan medir sus propiedades,

esta muy limitada.

Teniendo en cuenta que las uniones tienen una influencia determinante en la
respuesta de las maquinas, ante las distintas acciones que se desarrollan durante
las operaciones de mecanizado y que el conocimiento de sus caracteristicas es
fundamental para la consecucion del objetivo global de esta tesis, gran parte de
los desarrollos llevados a cabo en este trabajo han sido dirigidos al analisis de los
sistemas de union. Estableciéndose como objetivos especificos para esta tesis, los

siguientes:
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. Estudiar el modelado 6ptimo de los distintos tipos de union

. Establecer un método numérico-experimental para la identificacion de

uniones, basado en el acoplamiento de receptancias inverso.
. Desarrollar una metodologia para la prediccion del comportamiento de

una maquina herramienta para distintas configuraciones partiendo de métodos

de acoplamiento de subestructuras.
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1.5.0rganizacion

El documento esta dividido en seis capitulos cuyo contenido se resume a

continuacion.

En el Capitulo 1 se introduce el problema dinamico de las estructuras maquinas-
herramienta. Se expondran las limitaciones, implicaciones y tendencias actuales
de la resolucion de dicho problema. Lo que da a lugar a la motivacion de esta tesis

y sus objetivos.

En el Capitulo 2, se introducen los conceptos en el que se basa la tesis mediante la
revision del estado del arte. En primer lugar, se describe el problema vibratorio y
las diferentes tipologias de vibraciones que pueden aparecer. Se explica coémo
afectan este fendbmeno a los procesos de mecanizado y cuales han sido las
diferentes propuestas para predecir dicha inestabilidad dinamica.
Posteriormente, se introduce la modelizacion de las uniones y se realiza una

revision critica del estado del arte.

En el Capitulo 3, se desarrolla el método del acoplamiento de receptancias
inverso (IRCSA) para la identificacion de uniones para su uso en estructuras. Se
exponen diversas consideraciones para el diseno de uniones para su aplicacién en
este método, mas concretamente de sistemas de guiado, y se aplica en casos

sencillos.

Por otro lado, en el Capitulo 4, se presenta el estudio numérico-experimental de
uniones en maquina-herramienta. Se exponen consideraciones de diseno de
accionamientos para su identificacion en todo el area de trabajo. Se estudia el
comportamiento numeérico de los modos bajo diferentes modelos de union y el
comportamiento de los modos de la estructura en funcion de la rigidez de la

union.
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En el Capitulo 5, se implementan los conceptos desarrollados en el Capitulo 3y 4
en una estructura de una maquina industrial. Mas concretamente, se aplica el
meétodo del acoplamiento de receptancias para el calculo de sistemas de guiado,
introduciendo los calculos de los accionamientos ya definidos. Por ultimo,
mediante el método de Craig-Bampton se obtiene el comportamiento dinamico

de la maquina estudiada en diferentes configuraciones.

Finalmente, en el Capitulo 6, se exponen las conclusiones, la contribucion de esta
tesis dentro de la identificacion de uniones, asi como las lineas futuras de
investigacion. Asi como los articulos y congresos realizados derivados de esta

tesis.
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2.Antecedentes de I|la modelizacion
numeérica de uniones y de las teorias de

subestructuras







2.1.Introduccion

Las maquinas-herramienta son en realidad sistemas mecatronicos de gran
complejidad compuestas por elementos estructurales metalicos, uniones,
guiados, accionamientos y sensores. Desgraciadamente, el comportamiento de
estas maquinas no se conoce en su totalidad hasta su ensamblaje final debido a la

importancia de las uniones y del propio montaje [10].

Su comportamiento durante las operaciones de mecanizado depende en gran
medida de la rigidez tanto estatica como dinamica. La rigidez estatica influye en la
capacidad de la maquina para producir piezas dimensionalmente precisas ya que
las solicitaciones pueden provocar deformaciones elasticas en punta de
herramienta [24]. Sin embargo, la rigidez dinamica, afecta a la calidad del acabado
superficial de las piezas, la vida de sus componentes y a la capacidad de arranque
de material por unidad de tiempo. La estimacion de las propiedades de la
maquina-herramienta se basa en gran medida en la experiencia del fabricante en

maquinas previas similares.

Con frecuencia, parte de los componentes de las maquinas son construidos por
terceros, y por tanto, sus propiedades tanto estaticas como dinamicas son
proporcionadas por las empresas que los fabrican. Sin embargo, el
comportamiento del conjunto es un asunto mas complejo donde las uniones

entre componentes adquieren gran relevancia.

Una vez la maquina es ensamblada, se realiza un estudio dinamico del conjunto y
se determina que condiciones de mecanizado son susceptibles de presentar
inestabilidades. Es en este momento, donde se determinan totalmente la

respuesta dinamica de las maquinas-herramienta.

En este capitulo, se presenta una revision de los problemas vibratorios en

estructuras maquina-herramienta y como es su dependencia de la rigidez en las
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uniones. Posteriormente se exponen los distintos tipos de union y las técnicas
mas relevantes para su modelizacion. Finalmente, se revisaran las posibilidades
que ofrece el estado de la técnica para modelizar las variaciones dinamicas de una

maquina herramienta.
2.2. Modelos Virtuales de Maquina Herramienta

El modelado virtual o “Virtual Prototyping” es una metodologia de diseno que
permite simular de manera computacional el comportamiento de una maquina-
herramienta real, lo que representa una reduccion tanto del coste como de
tiempo de desarrollo [1,25]. Por lo que el objetivo de los modelos virtuales es el de
ensayar y optimizar el comportamiento de la maquina en un entorno de
simulacion numérica (Fig. 11). El desarrollo de este entorno virtual reduce en gran
medida los costos experimentales de los nuevos disenos de maquinas-

herramienta [26-28].
La creacion de una maquina virtual requiere de un detallado estudio del sistema

para la obtencion de modelos precisos y computacionalmente eficientes de todos

los componentes y uniones que lo componen.
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Fig. 11. Diferencia entre el proceso de disefo tradicional y el de “Virtual Prototyping”

[1]

El estudio dinamico virtual comienza con la modelizacion de la estructura. Esta
etapa es de gran importancia para la obtencion de soluciones precisas y se
fundamenta, generalmente, en el método de elementos finitos (FEM) [29].
Aunque también se apovya en la parte experimental utilizando las técnicas de
Analisis Modal Experimental (AME). Con ellos es posible analizar y verificar el
comportamiento de una estructura. El siguiente esquema representa el ciclo del

analisis dinamico general (Fig. 12).
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Fig. 12. Ciclo general del andlisis dindmico

Los componentes de la estructura se modelan de forma que su comportamiento

se ajuste al comportamiento real de la estructura (Fig. 13).

Consola

Columna
Carnero

Bancada

Fig. 13. Modelo de elementos finitos de una estructura maquina-

herramienta

Hasta ahora, los modelos virtuales desarrollados han tenido poco impacto en las

plantas de produccion. Esto se debe al hecho de que estos modelos no se han
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integrado en las plataformas mas utilizadas por los ingenieros de procesos, como
las herramientas CAM y herramientas de verificacion y optimizacion (VERICUT®
de CGTech, NCSIMUL® de SPRING TECNOLOGIAS ..), en un entorno 3D [2] (Fig.
14).

‘ CWE

a0

Fig. 14. Calculo del empanamiento entre herramienta y pieza a partir del modelo
CAM [30]

Con respecto a los grupos internacionales que trabajan en esta area, el profesor
Altintas y su grupo de investigacion de la Universidad de Columbia Britanica (UBC)
ha desarrollado recientemente un sistema de mecanizado virtual MACHpro [31].
Antes de empezar con esta aplicacion general, han realizado trabajos especificos
para optimizar el mecanizado de impellers de titanio [30,32] sin superar varias
restricciones, como la carga de viruta y nivel de tension en la herramienta. El
objetivo del proyecto MACHpro Virtual Machining System es desarrollar software
fiable para el calculo de los limites de fuerza, vibracion y estabilidad aplicable en

cualquier tipo de herramienta y geometria de pieza.

En Alemania, el Instituto de Maquinas Herramientas de la Universidad de

Stuttgart (IFWStuttgart) trabaja en la simulacién conjunta de la estructura y el
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proceso de corte [33]. La Universidad de Dortmund ha desarrollado un sistema de
simulacion para calcular el chatter regenerativo originados por la flexibilidad de la
herramienta a lo largo de una trayectoria con empanamiento cambiantes [34,35].
La Universidad Técnica de Darmstadt también presentdé un trabajo en la
simulacion dinamica conjunta de estructura y proceso de corte dirigido
especificamente a mecanizado con robot [36]. Hay que detestar que esta

aplicacion se basa en un intercambio de informacion continuo con el CAM.
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2.3.Vibraciones en Maquina Herramienta

2.3.1. Introduccion

Las propiedades dinamicas del conjunto formado por la maquina, la herramienta
vy la pieza limitan la productividad debido a la aparicién de vibraciones excesivas
que impiden la obtencion de los acabados superficiales requeridos y reducen la
vida de la herramienta y de otros elementos mecanicos. Entre los problemas que
se pueden presentar destacan dos, cuya raiz se encuentra en las caracteristicas
dinamicas de la maquina: vibraciones transitorias en los desplazamientos rapidos
y las vibraciones autoexcitadas durante el corte, popularmente conocidas como
chatter, retemblado o cimbreo. La presencia de vibraciones forzadas vy
resonancias rara vez suponen un problema en la practica como se vera a

continuacion.

El comportamiento dinamico de una maquina tiene gran relacion con la forma en
la que se une el conjunto de componentes. Por lo que es necesario conocer cuales
son los problemas dinamicos y tratar de mejorar los modelos existentes para su

aplicacion en la resolucion de estos.

2.3.2. Conceptos basicos. Propiedades dinamicas.
La ecuacion de movimiento de un sistema estructural de N grados de libertad
sometido a una excitacion dinamica {f} puede expresarse de acuerdo con la Ec. 1

donde [Mgs], [Csis] vV [Ksis] son, respectivamente, la matriz de masa,

amortiguamiento y rigidez.

[Msis] * {X(t)} + [Csis] * {X(t)} + [Ksis] * {X(t)} = {f} Ec.1
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Esta ecuacion representa un sistema de ecuaciones diferenciales ordinarias

lineales de segundo orden.

Para el estudio del comportamiento en vibracion libre y se considera que el

sistema es no amortiguado, se tiene la Ec. 2:

[Msis] = {x ()} + [Ksis] = {x()} = {0} Ec.2

Para este tipo de sistemas las soluciones son de la forma:

{x(©)} = {X}e'* Ec.3

Donde {?} es un vector de amplitudes de respuesta independientes del tiempo.

Sustituyendo Ec.3 en Ec.2 se obtiene:

[[K] — w?*[M]]{X} = {0} Ec.4

La Ec.4 representa un problema generalizado de valores y vectores propios, cuya
resolucion da lugar a N soluciones de autovalores w?, w3,..., w?,..., wg, siendo w, ,

Wy s Wy ..., Wy las frecuencias naturales no amortiguadas del sistema estudiado.

Teniendo en cuenta cada uno de estos valores en la Ec. 4 se obtiene N posibles
vectores solucion {y,.} (r=1,2,..., N) que representan los autovectores del sistema y

se conocen como modos de vibracion.
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Para el caso de un sistema de un grado de libertad con amortiguamiento ¢, la

frecuencia de vibracion del sistema viene dado
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2.3.3. Problemas Dinamicos en Maquina Herramienta
Las vibraciones en el mecanizado son movimientos no deseados que generan un

aumento del error entre la trayectoria consignada por el Control Numeérico (CNC)

y la trayectoria real en punta de herramienta (TCP) [37], como se puede observar

L

enla Fig. 15.

Fig. 15. Vibraciones en la trayectoria de mecanizado
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Las vibraciones producen un mal acabado superficial e incluso la rotura de la
herramienta de corte (Fig. 16).Wang et al. [37]cuantifica en su articulo la
influencia sobre la rugosidad de la superficie (R,) con la amplitud de la vibracion.
Ademas, generan ruido que perjudica al operador de la maquinay a toda maquina
de precision que se encuentren a su alrededor. Ya que las vibraciones pueden
transmitirse por la cimentacion de la maquina y generar efectos no deseados en

la fabricacion.

Fig. 16. (a) Mal acabado superficial por vibraciones autoexcitadas en INCONEL 718

(b) superficie afectada bajo el microscopio opticoy (c) rotura de la superficie de

desprendimiento de plaquita ceramica redonda
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A continuacion se detallaran los problemas dinamicos mas habituales que limitan

la productividad de las maquinas herramienta:

Vibraciones autoexcitadas en el proceso de corte

En el mecanizado, tanto los parametros de corte como las caracteristicas
dinamicas de la estructura de la maquina pueden influir de forma determinante
en el proceso y provocar, normalmente a través del efecto regenerativo,
inestabilidades dinamicas. Este proceso de desestabilizacion se detecta ya que la
amplitud de este tipo de vibraciones aumenta con el tiempo, por lo que resultan
ser vibraciones peligrosas que alcanzan gran magnitud. En la Fig. 17, se puede
observar la diferencia entre vibracion forzada y vibracion autoexcitada.

Vibraqiién Forzad:a Vibracidon Autoe::o(citada

-.u.l-w|”|“|“ ‘||H||| AN AT m
A AR A AN

Fig. 17. Vibracion forzada vs vibracion autoexcitada [6].

Estas vibraciones pueden tener distintas causas [38,39], pero en la practica el 90%
de los casos el chatter o retemblado resulta ser una vibracion autoexcitada
debido al efecto regenerativo que se produce cuando las vibraciones afectan al
espesor de viruta [40]. Se trata de un fendbmeno en el que la dinamica del conjunto

maquina/herramienta/pieza interactia con el proceso de corte.
Se trata, ademas, de un proceso complejo en el que intervienen, por una parte,

caracteristicas del proceso de corte como la herramienta, el material a mecanizar

o los parametros de fresado (inmersion radial, velocidad de giro de la
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herramienta,...); por otra, caracteristicas de la propia estructura de la maquina que

definen su comportamiento dinamico (rigidez, inercia, amortiguamiento.,...).

En consecuencia, debido al continuo golpeteo de la punta de la herramienta sobre
la superficie de la pieza, se genera una superficie ondulada sobre la misma. El
espesor de viruta variara, dependiendo del desfase de la ondulacion producida en
la anterior pasada y la vibracion que sufre el filo en la pasada en curso. La
variacion del espesor de viruta tendra influencia directa en la fuerza de corte, ya
que cuando el espesor de viruta sea menor, las fuerzas de mecanizado
disminuiran su valor y cuando el espesor sea mayor, las fuerzas de mecanizado
aumentaran su valor. La variacion de las fuerzas de corte se dejara notar en las
vibraciones que se vayan a producir. Por lo tanto, se puede decir, que se produce
un fendmeno que se realimenta. Siguiendo a Merritt [9] es practica habitual el

describir el chatter por medio de un diagrama de bloques (ver Fig.18).

P ! | Fe(s (s)
h, (5)— ) o » Kea .—iﬁ-i» D(s) —i»

o - :

y (s) Modulacién interna

V¥, (8) Modulacién externa

Fig. 18. Diagrama de bloques del chatter regenerativo [9]

Actualmente los problemas de chatter se detectan sobre la maquina ya
construida, con lo que el margen de maniobra a la hora de aportar soluciones es
muy reducido. Por una parte, el cambio de los parametros de corte suele ser

muchas veces problematico, porque su definicibn responde a criterios de
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productividad. Por otra parte, los cambios que se pueden realizar en la estructura

son muy limitados o el coste puede ser muy alto sin garantia de éxito.

.
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Fig. 19. Modos criticos que se auto excitan en procesos de fresado [11]

Hay gran diversidad de procesos de mecanizado en los que pueden aparecer
vibraciones autoexcitadas durante el corte (ver Fig. 19). Por ejemplo, al mecanizar
aluminio a gran velocidad, la estabilidad de corte esta influida en gran medida por
el conjunto portaherramienta-herramienta, pudiendo generar inestabilidades en
el proceso a frecuencias superiores a 200 Hz. Sin embargo, en desbastes de acero
0 en materiales duros como el Inconel 718 (ver Fig. 9), se excitan modos de baja
frecuencia (0-200 Hz) que pueden hacer vibrar la estructura en su conjunto y

causar fendmenos de chatter estructural [8,41,42].

En la Tabla 1, se indican los factores que influyen en la desestabilizacién dinamica

del proceso de corte y, por lo tanto, que restringen el ancho de viruta maximo [43].
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Tabla 1. Factores de influencia en el limite critico de ancho de viruta [43]

Limite critico de ancho de viruta
Maéquina
Porta-Herramienta-Pieza Proceso de mecanizado

= Condicion operativa Orientacion
‘G
§ » Cimientos/Instalacion * Interaccion materiales
= | Posicionamiento componentes # Direccién dindmica * Caracteristicas herramienta-pieza
E de maquina fuerza de corte herramienta\pieza * Geometria de trayectoria
@ |* Velocidad componente mavil 1) Flexibilidad * Desgaste herramienta
'g * Accionamientos de avance * Configuracion 2) Masa * Caracteristicas del corte
2 |* No-linealidades pieza /herramienta 3) Sujeccion 1) Trayectoria

* Temperatura de servicio 4) Mecanicas 2) Velocidad de corte

» Lubricacion partes moviles 3) Avance

Las condiciones de corte como la velocidad de giro (Vc), avance (f) y profundidad
de corte (Ap) son seleccionados segun el material y calidad superficial para
obtener el minimo desgaste de filo y volumen de viruta arrancado maximo. Estos
parametros son los que determinan la magnitud y la frecuencia de las fuerzas que
se generadas en el proceso. Los parametros mas importantes para elegir a la hora
de evitar la posible presencia de inestabilidades dinamicas son la profundidad de
corte (Ap), la velocidad de giro (N) y el niUmero de filos (Z). Estos dos ultimos
definen el tiempo que trascurre entre diente y diente [44]. Estos parametros
suelen estar dentro de un rango por lo que es posible ajustarlos ligeramente para
que converjan en el punto de mayor estabilidad utilizando técnicas de supresion
de vibraciones autoexcitadas [44].Por otro lado, diversos autores han desarrollado
modelos basados en los diagramas de |6bulos para el ajuste de las condiciones
donde el corte es mas estable [45-51]. La curva caracteristica de estos diagramas
de estabilidad se obtiene a partir de la relacion entre la profundidad de pasada Ap
(mm) v la velocidad de giro N (rpm) como se muestra en la Fig. 20. Con ello, las
condiciones que se encuentren por debajo de las curvas caracteristicas se

consideran estables.
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Fig. 20. Diagrama de I6bulos para determinar condiciones de corte estables

Después de seleccionar las condiciones estables mediante la obtencién del
diagrama de l6bulos, es posible monitorizar el proceso de corte en tiempo real
obteniendo la frecuencia de vibracion y asegurar la estabilidad mediante el ajuste
de la velocidad de giro [11,46,52]. La monitorizacion a tiempo real de este tipo de

proceso ha sido desarrollada de forma eficiente por diversos autores [53-55].

Fig. 21. (a)Mal acabado por vibracion producida durante el mandrinado y (b)
posterior escariado en Inconel 718

Por tanto, una correcta modelizacion estructural de la maquina se convierte en
algo necesario si se pretende predecir los problemas que puedan aparecer en
grandes desbastes, cuya productividad esta limitada por el chatter de frecuencias
bajas. La prediccion de este problema en la fase de diseno es complicada, ya que

exige el uso combinado de modelos numéricos de elementos finitos, que
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predigan fiablemente los modos y parametros modales de la estructura [13,56]
con modelos de estabilidad adaptados para la prediccibn de procesos de
mecanizado pesado [41,57]. Por ello, se necesita de un analisis estructural de las
caracteristicas de las maquinas desde una perspectiva dinamica para poder

predecir su comportamiento durante el mecanizado [58].

Vibraciones provocadas por desplazamientos rapidos

La aparicion del mecanizado de alta velocidad (HSM), a principios de los afios 90,
trajo consigo la necesidad de estructuras de maquina dinamicas con gran
capacidad de acelerar y husillos capaces de girar a altas velocidades de rotacion
[59]. Esta necesidad supuso, en primer lugar, una revolucion en el ambito de los
accionamientos y husillos principales, con la adopcion de los motores lineales y
electrohusillos directos como soluciones que garantizaban mayores velocidades
de corte y una mayor rapidez de movimiento de la maquina [60]. En segundo
lugar, a nivel de estructura de maquina, el HSM también supuso un cambio
considerable tanto en la arquitectura de maquina como en los materiales de los
componentes [61]. Tradicionalmente, las maquinas herramienta eran disefiadas
para maximizar la rigidez estatica y dinamica para evitar deflexiones estaticas y
vibraciones autoexcitadas. El HSM implicdé un cambio en los requerimientos para
la estructura de maquina, siendo el objetivo crear una maquina con una
distribucion de la masa y la rigidez que permitiera alcanzar grandes velocidades y
aceleraciones. De este modo, los disenadores optaron por arquitecturas donde se

minimizase la masa movil.

Uno de los parametros que se ajusta en cada accionamiento es la
sobreaceleracion o jerk. Se trata de la derivada de la aceleracion con respecto al
tiempo y determina la capacidad de aceleracion del accionamiento. Cuanto
mayor es el limite de sobreaceleracion mas capacidad de variar la aceleracion y
mayor dinamica posee la maquina. La sobreaceleracion es analoga a un impacto,

por lo tanto, la maquina responde vibrando segun sus modos de vibracion y
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creando vibraciones transitorias, cuya desaparicion depende del

amortiguamiento y de la frecuencia del modo [62] (Fig. 22).
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Fig. 22. Relacion entre el limite de jerky la frecuencia natural de la estructura de
mdquina. [62]

Existe una relacion directa entre la menor frecuencia natural de una maquinay la
mayor sobreaceleracion que se puede introducir en sus accionamientos. En los
casos mas sencillos, el limite de sobreaceleracion es directamente proporcional al
cubo de la menor frecuencia natural de la estructura (ver Ec. 1). Si se excede este

limite, la maquina vibra en exceso en los movimientos pudiendo dejar marcas en
la pieza (ver Fig. 23).
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Jerk=6m/s> Jerk=1m/s’

Fig. 23. Acabado superficial en mecanizado de alta velocidad(a) marcas de baja
frecuencia a 18Hz después de cambio de direccion con Jerk=6m/s3y (b) Superficie

sin marcas con Jerk=1m/s3

Un caso particular de este tipo de vibraciones es el que se produce cuando la
herramienta entra a cortar (Fig. 24). Esto supone la introduccion de un impacto
cuyo efecto es similar a la sobreaceleracion o jerk. Cuando mas violenta es la

entrada, mayores son las vibraciones y las marcas generadas.

Fig. 24. Acabado superficial en mecanizado de alta velocidad. Marcas generadas a
18Hz, debidas a una entrada agresiva, y relacionadas con modos de estructura de

madquina

42



Con las herramientas disponibles, en la actualidad, es posible construir un modelo
virtual de EF para simular en la fase de diseno el comportamiento de la maquina.
Se puede, por lo tanto, calcular las frecuencias naturales, acoplar un modelo de
los accionamientos y simular el comportamiento de la maquina como si fuera un
conjunto mecatronico, integrado por estructura, accionamientos, trayectorias y
leyes de control. En este caso, los modos de frecuencia mas baja, que estan
la estructura de limitan la

relacionados con la maquina herramienta,

productividad.

Vibraciones forzadas / Resonancias

Se denomina vibracion forzada de una maquina-herramienta a la debida a las
fuerzas variables en el tiempo. Se trata de una vibracion continua en el tiempo en
la que la frecuencia de la vibracion coincide con la frecuencia de la fuerza aplicada
(Fig. 25). Esto no se cumple en las vibraciones autoexcitadas anteriormente

tratadas.

Para determinar la respuesta de un sistema ante una fuerza de excitaciéon
determinada se utiliza la funcién de respuesta en frecuencia (FRF). Si la frecuencia
de excitacion coincide con la frecuencia natural del sistema, se dice que el sistema
entra en resonancia, siendo la deformacidon muy grande en comparacion con la
correspondiente deformacion estatica.
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Fig. 25. Esquema vibraciones forzadas en fresado [10]
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Este tipo de vibraciones puede tener origenes diversos como son: los
desequilibrios y desalineamientos de elementos giratorios, los defectos en
rodamientos y engranajes o las que se transmiten por la fundacion de la maquina.
Hay que resenar que la naturaleza discontinua de la fuerza de fresado da lugar a

una excitacion multifrecuencial que también produce vibracion forzada [43].

Debido a esto, se puede decir que todas las fresadoras vibran en todos los
procesos durante todo el tiempo que dura el corte. Es una caracteristica del

proceso ya que hasta en los modelos ideales aparecen vibraciones.

El analisis de vibraciones forzadas en fresado es equivalente al de otros sistemas
mecanicos: se consideran, por un lado, los diversos arménicos de la fuerza de
fresado y por otro, las caracteristicas dinamicas de la estructura en forma de
matriz de respuesta en frecuencia o parametros modales [8,63]. Cada armodnico
de la fuerza de corte producira una vibracion de acuerdo con el valor de la
flexibilidad dinamica para la frecuencia de este armédnico. De este modo, el
espectro de vibracion tendra una forma similar al espectro de fuerza, pero filtrado
por la FRF de la estructura. Consecuentemente, armoénicos cercanos a
resonancias produciran vibraciones mayores a aquellos que posean frecuencias

en zonas poco flexibles (ver Fig. 23).

La teoria clasica de vibraciones dice que se ha de tratar que las frecuencias
naturales de la estructura estén fuera del rango de excitacion. Se puede decir que,
desde el punto de vista de las vibraciones forzadas, el caso que producira mas
vibraciones es aquel en el que la frecuencia del armoénico de mayor amplitud sea

igual a la frecuencia del modo mas flexible de la estructura (caso de resonancia).

Una fresadora universal actual puede tener varios cabezales con los que el rango
de excitacion puede cambiar. Si se consideran los rangos mas frecuentes de giro,
las fuerzas de fresado pueden introducir en una maquina armoénicos desde 5 a

5000Hz [10]. Por lo tanto, resulta del todo imposible disefar las maquinas-
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herramientas de tal modo que los modos de la estructura estén fuera del rango de

excitacion.

Aunque esta ultima afirmacion puede parecer dramatica, la practica indica que
las vibraciones forzadas, raramente, generan dificultades desde el punto de vista

del acabado superficial [8].

Las vibraciones forzadas tienen su mayor amplitud en operaciones de desbaste,
en estos casos las tolerancias exigidas suelen ser bastante burdas, por lo que
generalmente no se ven afectadas por este tipo de vibraciones. Por otra parte, en
operaciones acabado las fuerzas de corte son pequenas, por lo que la amplitud de
las vibraciones también lo es. Hay que tener en cuenta, también, que en
operaciones de desbaste de acero los modos criticos estan relacionados con
modos de la estructura, que resultan estar bastante amortiguados, por lo que la

vibracion forzada no resulta ser excesiva.

Aun asi, es posible encontrar situaciones en los que la vibracidon forzada afecte
negativamente al acabado de la pieza [64]. Esto se puede dar, especialmente, en
casos de piezas de rigidez reducida como, por ejemplo, en el mecanizado de
paredes delgadas metalicas, en el mecanizado de materiales duros con fresas de
gran voladizo y cuando el amortiguamiento de modos estructurales es

extraordinariamente bajo.

Ademas, en general, si las vibraciones forzadas resultan ser problematicas se
pueden reducir variando las condiciones de corte, especialmente, la velocidad de
corte y el numero de dientes. Como conclusion se puede decir que las vibraciones
forzadas en fresado en comparacion con las autoexcitadas rara vez resultan ser

problematicas y en caso de serlo resultan faciles de reducir.
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2.3.4. Identificacion del origen de las vibraciones

El fendbmeno vibratorio es una consecuencia de la aplicacion de una fuerza o
excitacion a un sistema estructural. En particular, las maquinas-herramienta son
estructuras que son excitadas por fuerzas variables de diversas fuentes. Cada tipo
de fuente provoca un fendmeno vibratorio distinto en su sistema estructural.
Estas se pueden distinguir de forma general entre internas o externas. Dentro de
las internas se encuentran las producidas por los accionamientos de la estructura,
las relativas al proceso de fabricacion y las que ocurren por desalineamientos en

elementos rodantes o rotativos.

Para poder discernir, en primera instancia, las posibles causas o procedencia de
una vibracion hay que analizar su rango de frecuencia. Las siguientes

generalidades pueden ayudar en la busqueda.

e Si la frecuencia se encuentra a 50 Hz, la senal esta contaminada por
armonicos de la red eléctrica. Se hace necesario un filtro eléctrico o una

bateria para realizar las medidas.

e Algunas frecuencias pueden ser excitadas por motores en funcionamiento,
como sistemas hidraulicos o compresores. Es necesario un analisis con la

maquina en ausencia de movimiento para detectarlos.

e Si la vibracion perdura en el tiempo lo hara aproximadamente a la

frecuencia de la fuerza generadora.

e Silas frecuencias o sus armoénicos coinciden con la velocidad de giro del
husillo. Se debe a desalineamientos o excentricidades en el eje de rotacion

de sus componentes.

e Las aceleraciones y deceleraciones bruscas de los accionamientos pueden

causar vibraciones durante el mecanizado. Las fuerzas de inercia de los
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componentes son los que excitan los modos estructurales con lo que son

mayores con su masay aceleracion[65,66].

e Los desequilibrios de masas giratorias en el sistema o defectos de
rodamientos y engranajes pueden causar senales con armoOnicos o

pulsantes [43].

Una vez analizadas esas hipotesis, se puede asegurar que la excitacion que crea la
inestabilidad se produce en el proceso de mecanizado. La presencia de
vibraciones autoexcitadas se confirma cuando se presenta una vibraciéon que no
coincide con ningun armoénico de la velocidad de giro del husillo principal y se

encuentra en las cercanias de un modo de vibracion principal de la maquina.

2.3.5. Modelos dinamicos de maquina herramienta

En el mundo de maquina herramienta ha habido muchos intentos de caracterizar
la dinamica de la maquina para introducirla en un modelo de estabilidad. En la
bibliografia hay numerosas maneras de caracterizar la dinamica de las maquinas
herramienta. En general cada investigador desarrolla su modelo de estabilidad
para un proceso en concreto y de este modo desprecia factores que no influyen
en el proceso considerado. Hay que diferenciar los métodos experimentales y los

métodos numéricos:

Métodos experimentales

Los modelos dinamicos que se utilizan pueden ser globales o centrados en el
punto de corte TCP. Hay que tener en cuenta que las vibraciones de la maquina
afectan a la productividad en la medida que afectan al espesor de viruta. Luego,
existen modelos muy centrados en el proceso y su estabilidad que caracterizan la
dindmica solo del punto de corte [63]. En el caso mas general las propiedades
dinamicas han de obtenerse tanto en lado de la herramienta como en el lado de la

pieza. En el caso de los disenadores de maquina, el modelo dinamico ha de
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extenderse a toda la estructura de maquina con el objetivo de definir el origen del

movimiento del modo y las pautas de mejora [43].

En la bibliografia se han encontrado dos maneras a la hora de caracterizar la
dinamica en el punto de corte: mediante parametros modales [67] o

directamente mediante funciones de respuestas en frecuencia (FRF) [45].

El conjunto maquina/herramienta/pieza resulta ser un sistema continuo que
puede ser discretizado y caracterizado por un nimero pequefio de nodos [8]. Asi
hay autores [35,67] que trabajan en el dominio del tiempo, que caracterizan la
dinamica del proceso con un numero discreto y relativamente pequeno de
modos. Por otra parte, estos parametros se obtienen mediante analisis modal y

diferentes técnicas de ajuste [43,68].

Estos modos se caracterizan mediante la frecuencia natural, el amortiguamiento
relativo del modo v la rigidez modal en el punto de corte (Fig. 26). Hay que tener en
cuenta el hecho de que los modos tienen unas direcciones propias (coordenadas
naturales) que no coinciden con las coordenadas cartesianas de la maquina. Este
hecho, hace que a cada modo se le tenga que asociar un vector director que
describe el desplazamiento modal en el punto de corte [69,70]. Este vector resulta

ser la componente del vector modal en el punto de corte.

Hay autores que desprecian trabajar en coordenadas naturales o modales, y
optan por ajustar las funciones en las coordenadas de la maquina (XYZ). De este
modo se consideran en el punto de corte las FRF tanto directas (XX, YY, ZZ) como
cruzadas (XY, XZ, YZ) en los lados pieza y herramienta. Posteriormente se
obtienen los parametros modales para cada funcion de respuesta en frecuencia
[71]. Si se considera, por ejemplo, un modo de vibracion que tuviese un
desplazamiento modal en el plano XY de tal manera que formase un angulo con el

eje X, se dejarian notar en las FRF XX, YY y XV.
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Modos de vibracion DirgcciQn Frecuencia Amortigugmiento Rigidez
excitacion | natural (Hz) relativo (N/um)

37.5 0.04 184

72 0.055 193

v 89 0.045 126

236 0.034 72

80 0.05 315

A\ 168 0.036 184

Fig. 26. Pardmetros dindmicos fresadora vertical [8]

Autores significativos [8,67] siguen esta ultima via pero ademas desprecian el

efecto de las FRF cruzadas. Esto supone en general una imprecision que puede

afectar segun el caso.

La dinamica se puede caracterizar directamente mediante las FRFs obtenidas

experimentalmente en la zona de corte tanto en el lado herramienta como en el

lado pieza (Fig. 27). Esta via es la que es utilizada mayoritariamente en los modelos

que trabajan en el dominio de la frecuencia.

En el método mas general, se obtienen 18 FRFs experimentales, aunque siguiendo

el principio de reciprocidad de los modelos lineales las FRF cruzadas han de

coincidir {H;;} = {H;;}. Siendo i y j los grados de libertad en la unién en las

direcciones X,Yy Z.
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Fig. 27. FRFs experimentales [43]

Cuando se trabaja con FRFs resulta ser muy importante el definir el rango de
frecuencias en el que se han de obtener buenas senales. Hay que tener en cuenta
que en muchos casos y dependiendo de las caracteristicas del acelerometro no se
pueden obtener buenas senales a frecuencias muy bajas, y que el rango superior

de estudio se define al principio del ensayo.

Por ejemplo para el caso de fresados frontales de acero en grandes fresadoras
habitualmente es suficiente un rango de excitacion de 0-200Hz [72]. En este caso
la rigidez dinamica depende poco de Ila herramienta y depende
fundamentalmente de la posicién de la maquina y del cabezal para las maquinas

que puedan cambiar de cabezal automaticamente.

En el caso del desbaste de aluminio y de aleaciones ligeras el rango de excitacion
es distinto por lo que el rango de obtencion de la rigidez dinamica ha de ser

diferente (300Hz-3500Hz). En este caso la rigidez dinamica depende de la
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herramienta, el portaherramientas, el husillo principal v el cabezal, yv es

independiente de la posicion.

Tabla 2. Caracteristicas dinamicas de diversos modelos

Autor/Aho Proceso Dimensiones Tlempcgaf]recuen Modelo Rango
Koegnisbergery | Fresado frontal ~ . ~
Tlusty, 1970[8] de acero 2D-»1D Frecuencia FRF (parte real) 0-300Hz
Altintas Fresado frontal
: aleacion de 3D Frecuencia FRF (Directas) 0-150Hz
2001[63] Titanio
Engin y Altintas Desbaste de Frecuencia FRF
giny ! ALTO75 con 2D . /parametros 0-2000Hz
2001[73] RO /tiempo
fresa semitorica modales
Engin y Altintas Desbaste de Frecuencia FRF
giny ’ ALTO75 con 2D . /parametros 0-4100Hz
2001[71] . /tiempo
fresa cocodrilo modales
i ; . FRF
Altintas, Enginy Desbaste de Frecuencia - ~
Budak, 1999 [74] AL356 2D /tiempo / pr"’:g:j“aelégos 0-1000Hz

El tener en cuenta la flexibilidad del lado pieza y del lado herramienta resulta ser
sencillo [75], y tan solo hay que sumar las matrices de respuesta en frecuencia de

ambos lados en el mismo sistema de referencia.

Como se ha dicho anteriormente se pueden utilizar distintas vias para introducir
la excitacion controlada a la estructura de la maquinas-herramienta [8,43]. En el
mundo industrial se ha impuesto la utilizacion del martillo de impacto
instrumentado debido a la facilidad de utilizacion y la necesidad de introducir la

excitaciéon en la herramienta [76].

La FRF se puede obtener siempre que el sistema sea lineal. En el mundo real nada
absolutamente lineal, y las maquinas herramientas no son ajenas a esta realidad.
Sin embargo, la hipotesis de linealidad ha sido ampliamente asumida a partir de
un nivel de fuerza [43]. Si las FRFs varian con el nivel de fuerza o la forma de la

excitacion el sistema tiene componente no lineal.

Rasper et al. [77] afirman que la dinamica de la maquina es la principal fuente de

errores para predecir la estabilidad. Por esta razon, se han cuestionado los
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procedimientos de caracterizacion dinamica, se han propuesto nuevos

procedimientos experimentales.

Hoy en dia, las pruebas de impacto son las mas comunes para la identificacion
dinamica de parametros pese a sus limitaciones para el analisis de no-
linealidades. Diferentes autores han propuesto el uso de métodos de excitacion
alternativos mas cercanos a las condiciones operacionales. En primer lugar, se
puede usar un excitador [68,77] para estudiar el efecto del nivel de fuerza y
linealizar pequenas no-linealidades. Los efectos del husillo en rotacion pueden
medirse por medio de dispositivos especiales similares a los cojinetes magnéticos

gue permiten excitar la estructura durante la rotacion [68,78].

Algunos autores también han intentado identificar los parametros dinamicos en
condiciones de corte utilizando métodos inversos (Suzuki et al, 2008), analisis
modal operacional [79,80] o variaciones controladas de la fuerza de corte [81,82].
De este modo, se pueden estimar las variaciones ocasionadas por la operacion de

corte en los parametros dinamicos.

Técnicas numeéricas

El conjunto de la estructura maquina-herramienta-pieza tiene, por constitucion,
unos modos de vibraciéon que pueden ser locales o involucrar a la estructura
completa. No siempre un estudio total del conjunto formado por la estructura,
husillo, herramienta y pieza es lo mas eficiente desde el punto de vista
computacional y numérico. Los modelos numéricos estan centrados en la

estimacion de los modos criticos que limitan la productividad [13].

Por ejemplo, diversos autores han estudiado los modos locales que se producen
en el conjunto husillo-portaherramientas-herramienta, ya que en el mecanizado a
altas velocidades, los modos problematicos estan relacionados con la flexibilidad
de este conjunto [7,83]. Debido a las caracteristicas geométricas del conjunto han

podido simplificar el problema a dos dimensiones de forma satisfactoria. También
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han determinado que las frecuencias que excitan esos modos locales suelen ser
relativamente altas, generalmente se dan en operaciones de desbaste y con
materiales de gran maquinabilidad, asociadas al mecanizado de alta velocidad
(HSM) [84,85].

La simetria cilindrica del conjunto compuesto por husillo y herramienta permite la
utilizacion de vigas de Euler y Timoshenko para realizar modelos dinamicos que
permitan obtener los parametros dinamicos de los modos criticos para HSM [86].
La universidad de British Columbia por otra parte ha desarrollado una aplicacién
(SPINDLE-PRO®) integrada dentro del entorno del CUT-PRO® que permite
calcular los modos criticos [87] (Fig. 28). Estas aplicaciones basadas en elementos
viga con la formulacién de Timoshenko permiten probar distintas herramientas y
poder seleccionar la herramienta que maximice la tasa de eliminacion de

material.

------- Initial desion 1 |2 ..t
= | == Initial design 2 L
Egl - Initial design 3, & 1 Desired
§ —_ Opt|rq|zed design .,

H TS H LR
S| [P SR TN X SRR L N AN S
£ L
225 H N
0

4000_ 6000 8OO0 _ 10000 12000
Spindle speed [rpm)

2000

Fig. 28. Diseino de husillos mediante Spindle Pro®

Otra via posible para elegir la herramienta la abren los modelos realizados en
elementos finitos. Kivank y Budak [88] por ejemplo trataron de obtener los modos
de vibracion del conjunto herramienta/portaherramientas/husillo mediante un
paquete comercial estandar. Los datos obtenidos eran utilizados en una segunda
fase para obtener los |I6bulos de estabilidad.

Hay que citar, finalmente, a Schmitz [89] que obtuvo la variacion de los |[6bulos de

una herramienta mediante analisis de subestructuras basado en acoplamiento de
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receptancias. Mediante este analisis se consiguen obtener las FRF del sistema
resultante del acoplamiento de una parte fija (maquina) y otra parte variable
(herramienta). Estas dos partes se caracterizan independientemente. Mediante
esta herramienta es posible obtener a priori FRFs de distintas herramientas
caracterizando experimentalmente la maquina sin herramienta y sumandole la
dinamica de distintas herramientas obtenidas por medio de FEM, vigas de Euler o
Timoshenko. Se trata por lo tanto de una aproximacioén hibrida donde se acoplan

FRFs experimentales y numéricas.

Pero hay casos, en los que el analisis local no es suficiente para la prediccion de
algunos modos experimentales, por lo que surge la necesidad del estudio de la
estructura completa. De hecho, diversos autores han comprobado que los modos
estructurales son de gran importancia cuando las frecuencias que excitan

durante el mecanizado son bajas [63,72,90].

Pese a que durante los anos sesenta se propusieron modelos basado en vigas para
estimar la rigidez estatica y dinamica de las estructuras [8], en la actualidad los
modelos dinamicos de estructura se basan exclusivamente en los elementos
finitos(Fig. 29).

e

Fig. 29: Modelos de elemento finito de la estructura de fresadora Gantryy modo

estructural que limita la capacidad de corte de grandes desbastes
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Uno de los puntos débiles de estos modelos numéricos esta relacionado con la
imposibilidad de calcular el amortiguamiento. Este amortiguamiento se
concentra en las uniones y esto acentua la necesidad de construir modelos que

permitan aproximar la rigidez dinamica de las uniones.
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2.4.Uniones en Maquina Herramienta

2.4.1. Introduccion

Como se ha expuesto en el capitulo 1, los componentes mecanicos de una

maquina-herramienta estan unidos mediante uniones.

Son las uniones las responsables del 60% de la rigidez dinamica y el 90% del
amortiguamiento total de la estructura [91]. Este hecho conlleva un problema
complejo a la hora del calculo de las frecuencias naturales y modos de vibracion

asociados en estructuras completas.

Las principales propiedades o caracteristicas de una unién son la rigidez (K) vy el
amortiguamiento (C). Estas propiedades son las que definen el comportamiento
estatico y dinamico de la unién ante las fuerzas se generan en el contacto. El
modelo lineal bidimensional simplificado de la union de n contactos es el muelle-

amortiguador definido en la Fig. 30.

Ry

Componente % Componente

1

ity

Fig. 30. Modelo muelle amortiguador

A B

2.4.2. Tipos de uniones en maquina herramienta

Estas uniones pueden ser rigidas, flexibles o permitir el movimiento en alguno de

sus grados de libertad [92].
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Las uniones son regiones de los sistemas mecanicos donde interaccionan las
subestructuras que lo componen. Los componentes se mantienen en contacto
debido a la imposicion de fuerzas de contacto. Las fuerzas de contacto restringen
el movimiento en diferentes grados de libertad, y dependiendo cuantos grados de

libertad estén restringidos se pueden dividir en:

e Uniones fijas: Aquellas que no permiten el movimiento relativo entre los
componentes que une va que tiene restringidos todos los grados de
libertad.

e Uniones flexibles. Aquellas que permiten un movimiento relativo elastico
entre componentes. La deformacion esta relacionada con las fuerzas de

contacto.

e Uniones moviles. Las que permiten movimiento relativo entre
componentes en algun grado de libertad. No sufren restriccion en dicha

direccion

La unidon mas sencilla y estudiada es la atornillada. Las uniones atornilladas
tridimensionales constan de un area de contacto con un minimo de 3 puntos de
contactos espacialmente desalineados. El sistema tornillo-tuerca impone una
rigidez elevada a los desplazamientos y giros relativos entre componentes. A
continuacion se presentaran las investigaciones que se han llevado a cabo de este
tipo de contacto de forma bidimensional. Yoshimura [93] fue uno de los primeros
autores en demostrar analiticamente que la rigidez/amortiguamiento de uniones

atornilladas y de guias de friccion dependen del estado de la unién (Fig. 31).
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Fig. 31. Variables que la depende la rigidez segtin Yoshimura [93]

Las propiedades de la unién dependen en gran medida de las condiciones de la
union y ademas, las uniones atornilladas pierden rigidez a lo largo de un periodo
de tiempo, incluso aunque estén precargadas [94]. Estos cambios son transitorios
durante el asentamiento de la maquina y llega un momento en el que tienden a
valores constantes. Ademas, segun Ibrahim [95], no es posible garantizar que
todos los puntos de la superficie del contacto tengan las mismas condiciones de
carga. Con lo que cada punto de contacto tendra unas caracteristicas distintas. En
el desarrollo, tuvo en cuenta la precarga de las conexiones atornilladas y su efecto
al aplicar fuerzas inferiores a la precarga existente en el conjunto tuerca-tornillo.
Por lo que confirma la existencia de un factor de relajacion de la precarga en

condiciones de servicio.

Kim et al. [96] demostraron que en una union fija es necesario unir los
componentes en varios grados de libertad para evitar las deformaciones locales y
que simular el tornillo mediante elementos finitos tiene un coste computacional
elevado. Su desarrollo consta de un conjunto de puntos de contacto en forma de
tela de arana que es mas eficiente. Aun asi, esta solucion no es aplicable a grandes

estructuras.

Los elementos de guiado mas utilizados en maquinas-herramienta son las guias

lineales con elementos rodantes (Fig. 32).
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Fig. 32. Montaje de guias/patines Scheeberger sobre bancada

Los elementos rodantes pueden estar formados por bolas o rodillos. Los rodillos
son capaces de transmitir mayores cargas con una vida uatil mayor que las
bolas[97]. En cambio, las bolas tienen un rozamiento menor y sufren en menor
medida de desalineamientos (Carriadge drift) [98-101]. Se demuestra que la
vibracion producida por los desalineamientos o la propia recirculacion de las

bolas depende linealmente de la velocidad y de la precarga[102,103].

Estas uniones deben garantizar suficiente rigidez estatica y dinamica para que la
maquina se comporte adecuadamente. En la actualidad, el auge de este tipo de
guias se debe a sus mayores prestaciones dinamicas y facilidad de instalacion. En
cuanto a sus propiedades, aunque los fabricantes aportan las curvas de rigidez,
esta informacion puede ser demasiado general o estar referida al

comportamiento estatico (Fig. 33).

1 MRW45AV3and MRW 45C V3
2 MRW45BV3and MRW 45D V3

Fig. 33. Curva fuerza/deformacion estdtica axial de guias lineales a rodillos MRW 45
de Schneeberger [104]
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Por ello, hay varios autores que han desarrollado procedimientos que permiten
una caracterizacion mas completa. Hung [105] consider6 que a efectos practicos
los elementos rodantes de las guias lineales se pueden sustituir de forma
simplificada por muelles y que podian considerar los contactos como elementos
muelle/amortiguador. Ademas, afirmo que la carga soportada por el carro tiene
gran influencia en las caracteristicas vibratorias de la estructura debido al cambio,
entre otras variables, de la rigidez del contacto. Es por ello por lo que un cambio
de configuraciones geomeétricas de los componentes en la maquina puede
afectar la dinamica de la estructura. Shaw et al. [106] en su investigacion de la
rigidez de las guias lineales de bolas sin precarga consigue una buena correlacion
entre resultados tedricos, utilizando formulas del contacto vy resultados
experimentales. Cheng et al. [107], modeliz6 el comportamiento de friccion de
guias lineales de rodillos en funcion de la fuerza externa, velocidad, precarga y
lubricacion. Mientras que Chlebus y Dybala [15] introdujeron un modelo de rigidez
no lineal para sistemas de guiado en maquinas-herramienta, aplicandolo para la
resolucion de problemas estaticos. Para ello, introdujeron el contacto de friccion

por medio de una capa flexible en elementos finitos (Fig. 34).

Fig. 34. Modelizacion mediante el contacto de friccion de la intercara [15]

2.4.3. Tipos de accionamientos en maquina herramienta

En cuanto a los sistemas de accionamiento en maquinas-herramienta, se puede
destacar dos tipos: accionamiento rotativo con husillo a bolas y accionamientos

lineales. Los mas utilizados son los motores rotativos con transmisiéon por medio
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de husillos a bolas. En la actualidad, se emplean ampliamente por su alta
eficiencia, poco desgaste, larga vida util. El sistema de transmision husillo a bolas
se encarga de la transformacion del momento torsor, generado por el motor
rotativo, a fuerza axial de avance del eje [108,109]. La vibracion estructural
originada por el modo axial y el torsor del husillo dificulta el posicionamiento de
los ejes. [110]. En este trabajo, se desarrolla un control de lazo cerrado filtrado que

atenua el modo axial y el torsor.

Habitualmente, estos husillos se han estudiado mediante modelos sencillos en los
que se emplean masas puntuales para las partes mas rigidas, mientras que las
conexiones se realizan mediante elementos tipo muelle. Los modelos
presentados por Varanasi et al.[111], Whalley et al. [65] y Kamalzadeh et al. [110]
eran capaces de reproducir las vibraciones axiales y de torsion, pero no tenian en
cuenta las vibraciones transversales. Zaeh et al. [108] incluyeron el efecto de las
vibraciones transversales, realizando un modelado del sistema de accionamiento
mediante EF que, junto con el modelo de EF de los componentes de la maquina,
permitia analizar el comportamiento dinamico del sistema mecanico completo.
Okwudire y Altintas [26] desarrollaron un modelo mas completo capaz de
reproducir los tres tipos de vibraciones y los compararon con resultados
obtenidos experimentalmente, obteniéndose una buena correlacion. Chen et al.
[112] han investigado la rigidez dinamica de contacto entre bolas y husillo,
validando los resultados tedricos con ensayos experimentales. Xu et al. [113] han
desarrollado un modelo que incluye el efecto de la friccion en husillos a bolas,

verificando los resultados del modelo experimentalmente.

Para largas distancias de recorrido, el sistema de accionamiento recomendado es
el basado en pinén-cremallera, ya que se pueden dar dos fendmenos adversos en
husillos. El primero es el error de posicion generado por el momento torsor
“cuando la longitud del husillo se elevada. El segundo, sin embargo, seria el de
evitar el fenobmeno de pandeo. Este ultimo fendmeno se describe mediante la

formula de Euler La fuerza critica a la que una viga pandea se plantea en la Ec. 9.
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La fuerza es proporcional al médulo de Young E, al momento de inercia minimo
de la seccidon transversal Imin e inversamente proporcional a la longitud

equivalente al cuadrado.

E x Imin

Pcr=m >
L, Ec.9

Ademas, si se elige el sistema pinon-cremallera se pueden montar varias
cremalleras una a continuaciéon de otra. Como sucedia en los husillos,
dependiendo de la configuracion de la maquina y de los elementos estructurales,
se puede precargar el sistema pinon-cremallera para aumentar la rigidez,
disminuir la holgura de inversion o “backlash” y prevenir vibraciones
autoexcitadas [23]. Esta precarga se lleva a cabo por medio de dos pifiones en
contacto con la cremallera que ejercer un par ligeramente diferente con lo que se

aseguraran dos puntos de contacto y por tanto eliminacién de la holgura[60].

Estos sistemas de guiado y accionamiento, junto con la estructura propia de la
maquina, deben garantizar suficiente rigidez estatica y dinamica para que la

maquina se comporte adecuadamente.
2.4.4. Métodos para la caracterizacion de uniones

Para realizar una buena caracterizacion de la union es necesario simplificarla de

forma realista. Su complejidad proviene de tres fuentes diferenciadas [114].

1. Gran numero de variables (fuerzas en la intercara, geometria de la union,

lubricacion, etc....) de las que depende el comportamiento de la unién.

2. Casinula accesibilidad que presentan habitualmente las zonas de contacto
entre componentes de la estructura, por lo que se requiere de una

aproximacion si se quiere estudiar experimentalmente.
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3. La presencia de no linealidades debido al rozamiento o a la presencia de
lubricacion hace inviable el estudio de la union en todo el rango de
frecuencia y para cualquier valor de excitacion. Por lo tanto, para abordar
el problema es necesario definirlo en niveles de fuerza y rango de

frecuencias bajo.

Los métodos para la identificacion de uniones pueden diferenciarse segun la
forma de obtener sus variables de entrada. Si las variables de entrada son halladas
mediante formulaciones tedricas se dira que es analitico. Si en cambio, se

obtienen de modelos discretizados se les considera numéricos (Fig.35).

Formulacion tedrica

Fa . .
AnahtICOS . Cﬂnstan:ces experlmentalesi de laboratorio
Complejidad en casos particulares

* Discretizacion se solidos
s s * Solucion aproximada
Numeéricos

* Facilmente particularizables
* Coste computacional alto

)]
0
o))
ke,
@)
©
O
'
Qw
=

Fig. 35. Tipos de metodologia y caracteristicas

La identificacion de uniones por métodos analiticos se basa en la obtenciéon de
una solucion general a partir de un conjunto de ecuaciones elementales definido
por las formulas teoricas del contacto y de friccion [115]. Lo que permite el calculo
en condiciones diversas para uniones fijas por medio de la teoria del contacto de
Hertz [116]. Otra formulacién analitica utilizada, es la modelizacion de
portaherramientas por medio de técnicas espectrales de Tchebychev con la
ecuacion de la viga de Timoshenko para obtener una solucion completamente

parametrizada [117].
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La dificultad de los métodos analiticos radica en hallar los parametros de las
ecuaciones que hacen que el modelo se ajuste a cada caso concreto. Para ello, se
definen constantes obtenidas de forma experimental en condiciones de
laboratorio, que posteriormente se generalizan para todo tipo de uniones.
Aunque tienen en cuenta un gran numero de variables como el médulo elastico o
el coeficiente de Poisson, en la practica, resultan ser muy complejos y dificiles de

aplicar.

Fig. 36. Discretizacion de union patin-rail en sistemas de guiado por medio de

elementos finitos

El método de elementos finitos, en cambio, permiten obtener modelos globales
de los sistemas mecanicos mediante técnicas de discretizacion que reflejan
aproximadamente su comportamiento real [118]. La solucién que se obtiene es,
por tanto, aproximada pero su acercamiento a la solucién exacta aumenta, entre
otros factores, con el numero de elementos discretos definidos. Es decir, en
estructuras grandes se requiere un gran numero de elementos con lo que el
esfuerzo computacional y conllevar errores de calculo debidos, por ejemplo, al
mal condicionamiento en la inversion de matrices[119]. Son facilmente
particularizables si se introducen datos experimentales del problema bajo

condiciones concretas. A diferencia del método analitico, en los numéricos no se
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parten de planteamientos tedricos generales, ni requiere de una generalizacion

previa (como por ejemplo las formulas del contacto de Hertz).

Por otra parte, en el método numeérico, existe un compromiso entre un mayor
detalle del modelo y un mayor coste computacional. Ademas, cuando se realiza
un modelo de una estructura compleja, generalmente, es necesario introducir
simplificaciones en la fase de modelado, teniendo en cuenta que los resultados
deben aproximarse al comportamiento real del sistema estudiado [56]. Un disefio
demasiado simplificado puede conllevar un comportamiento alejado de la

realidad.

En cualquiera de los métodos de analisis que se utilizan, con frecuencia, es
necesario recurrir a técnicas experimentales para determinar algunas
propiedades [120-123]. Estas limitaciones deben ser consideradas para definir el
alcance del modelo. Como por ejemplo, los excitadores habituales son incapaces
de excitar frecuencias cercanas a 0 o frecuencias muy altas ()5000Hz) de forma
clara[124].
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2.5.Técnicas de acoplamiento de subestructuras

2.5.1. Introduccion

El método de los elementos finitos constituyd un gran avance para el analisis de
problemas dinamicos y estaticos de sistemas complejos. Sin embargo, la
complejidad inherente a un numero creciente de problemas de ingenieria, dio
lugar a otras limitaciones para el estudio de la estructura discretizada,
principalmente, debido al gran orden de las matrices involucradas en el proceso.
Por lo que fue necesario un enfoque mas general, por el cual, se podia considerar
que una estructura compleja estaba formada por diferentes subestructuras o
componentes, cada uno de los cuales podia analizarse individualmente e
independientemente de los otros. De esta forma, antes de ensamblar la
estructura, cada analisis se podria hacer mediante cualquier método que fuese el
mas conveniente y los modelos de las subestructuras podrian ensamblarse para
obtener las ecuaciones relativas a la estructura completa. Esta es la idea que
subyace en los ahora bien conocidos métodos de acoplamiento de subestructuras
para resolver problemas estaticos y dinamicos. Por lo que es necesario un
enfoque mas general por el cual una estructura compleja pudiera considerarse
como formada por diferentes subestructuras (0 componentes), cada una de las
cuales podria analizarse primero individualmente e independientemente de las

demas.

De esta manera, antes de ensamblarse para formar la estructura completa, cada
analisis podria hacerse por el método que fuera mas conveniente y, finalmente,
los modelos de subestructura podrian ensamblarse juntos para obtener las
ecuaciones relacionadas con la estructura completa. Esta es la idea que subyace

en los conocidos como técnicas acoplamiento de subestructuras.

En sus inicios, la idea se limitaba al uso de modelos puramente teéricos, pero con

frecuencia ciertos modelos de subestructura no podian formularse
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adecuadamente debido a su complejidad, el método se desarrollé para incorporar
modelos derivados también por una via experimental. Esta via diferente no solo
puede complementar un modelo tedrico del subsistema por medio de la
validaciéon y la actualizacion, sino que también puede proporcionar un modelo de
subsistema adecuado y confiable para el ensamblaje directo en el proceso de

acoplamiento.

En la actualidad, esta via tiene una contraparte experimental denominada analisis
modal experimental. Los avances recientes en los métodos de analisis modal y en
el procesamiento digital han reducido el tiempo requerido y han aumentado la
precision y la confianza asociadas con la determinacion experimental de
parametros modales, que son los ingredientes esenciales para construir un

modelo experimental.

Las ventajas de los métodos de acoplamiento de subestructuras son:

1. Obtener las propiedades dinamicas de un sistema complejo a partir del
ensamblaje de componentes o subsistemas. Cada componente puede ser
tratado por un modelo mas preciso y refinado. En ciertos casos, puede
suceder que los componentes aun sean demasiado grandes para ser
analizados por medios experimentales convencionales, especialmente si

tienen que suspenderse para simular condiciones de soporte libre-libre.

2. Posibilidad de crear una biblioteca de subsistemas estandar para los cuales

va se ha logrado un alto nivel de modelado.

3. La ubicacion y el tiempo para cada analisis de componentes pueden
seleccionarse durante la etapa de diseno, ya que diferentes organizaciones

en diferentes sitios pueden realizar el analisis para cada parte.

4. Cada modelo dinamico puede obtenerse mediante analisis teoricos o

mediante ensayos de los subsistemas individuales, estos son mas faciles de
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manejar que el sistema total. Una mezcla de modelos de subsistemas
teoricos y experimentales es uno de los principales requisitos para utilizar

técnicas de acoplamiento.

5. Cualquier modificacion estructural que deba aplicarse en cualquier
momento solo implica un nuevo analisis de la parte afectada. Un cambio
de diseno en una parte solo implica nuevos datos para esa parte
modificada que luego se pueden combinar con los componentes restantes

no modificados, sin requerir un nuevo analisis del resto de la estructura.

Por lo tanto, existen ventajas como los tamanos de las matrices a nivel del
subsistema y el tiempo de computacion mientras que se mantiene una
descripcion precisa de las propiedades dinamicas. Cualquier formulacion
imprecisa del modelo reducido o condensado afectara el comportamiento

dinamico previsto para todo el sistema.

En el proceso de reduccion o condensacion realizado en la etapa del subsistema
conduce a una distincion entre las diferentes técnicas de acoplamiento
disponibles en dos categorias principales (Fig. 37). Por un lado, existen técnicas en
las que el orden de las matrices involucradas en la ecuaciéon de movimiento final
esta dictado por el numero de coordenadas mantenidas (primarias)
pertenecientes a cada modelo de subsistema (reducido). Por otro lado, existe otra
categoria de técnicas que también se benefician de una reduccion realizada a

nivel de componente, pero esta vez en funcioén del numero de modos incluidos.
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Acoplamientode
subestructuras

Acoplamiento Acoplamiento

de impedancias modal (CMS)

Fronteras Mass- Fronteras
HIER Loading libres
FEM Bishop & Johnson 1960 Hurty 1965 Sekimoto 1985 Hou 1969
Jetmundsen 1988 Przeminsky 1963 Gwin 1988 Urgueira 1989

Craig Bampton 1968

Fig. 37. Clasificacion de técnicas de acoplamiento de subestructuras de Ewins
[125]

Las técnicas de acoplamiento de impedancia se ocupan principalmente del
acoplamiento de subsistemas cuyos modelos se describen ya sea por sus
propiedades espaciales o por las propiedades de respuesta. El primero de estos
tipos de modelo se usa ampliamente en el método de Elementos Finitos, pero rara
vez se usa en casos que involucran modelos experimentales. Aunque los modelos
de respuesta pueden obtenerse mediante analisis teodricos, en su mayoria

constituyen los datos brutos disponibles del analisis modal experimental.

Las técnicas que forman el segundo grupo se aplican en aquellas situaciones en
que los modelos componentes se describen por sus propiedades modales-
Modelos modales. Este tipo de modelo se genera a partir de la solucion del
problema de valores y vectores propios, si se utiliza una herramienta teérica como
el método de elementos finitos, o puede derivarse de un proceso de identificacion

llevado a cabo con datos FRF medidas.
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Las técnicas de acoplamiento de subestructuras dividen las estructuras complejas
en subestructuras, simplificando asi el problema. Para después, ensamblar los
modelos y obtener la estructura completa [21,126]. Por lo que se reduce la
complejidad de los calculos, evitando recalcular las propiedades dinamicas de
componentes que no hayan cambiado de posicion o disminuyendo el rango de
frecuencias en estudio. Ademas, estas técnicas permiten utilizar distintas formas
de modelado dependiendo si se refiere a un componente o una union. Los
modelos de cada componente pueden ser obtenidos de forma puramente teérica

o experimental. Haciendo de esta técnica muy versatil y eficiente.

La forma de lograr la reduccion requerida, que se realiza de forma independiente
en cada componente, depende del formato seleccionado para describir sus
caracteristicas dinamicas. De hecho, los tres tipos posibles de modelo de
subsistema (espacial, modal y de respuesta) estan interrelacionados. Un
componente de una estructura puede representarse por medio de tres modelos
equivalentes: espacial, modal y mediante funciones de respuesta [124]. A

continuacion, se describiran cada uno de ellos.

Modelo espacial

El modelo espacial lo componen grados de libertad agrupados en nodos cuya
posicion se encuentra caracterizada por sus coordenadas espaciales. Estos nodos
se encuentran unidos mediante elementos. Estos nodos y elementos son
unidades basicas del Método de Elementos Finitos (MEF). Los valores de masa,
rigidezy amortiguamiento asociados a cada grado de libertad son las propiedades
distribuidas espacialmente. Las matrices globales de masa, amortiguamiento y
rigidez tienen por tanto una dimension igual al nimero de grados de libertad del

modelo.
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Modelo modal

El modelo modal se compone de propiedades modales que representan las
propiedades dinamicas en términos de frecuencias naturales y modos de
vibracion asociados. Cada modo se define mediante una frecuencia de resonancia
amortiguada, un amortiguamiento modal y una forma de modo. La dimension de
este modelo dependera del numero de modos seleccionados para representar el
modelo real como se vera en capitulos siguientes. Debido a la ortogonalidad de
las formas de modo relativas a las matrices de masa y rigidez, las siguientes
relaciones de la Ec. 10. Donde N es la dimension del modelo espacial y M la

dimension del modelo modal.

[mr]MxM = [lpr]&xN [M]NxN [lpr]NxM

[kr]MxM = [lpr]}\:lxN [K]NxN [lpr]NxM Ee. 10

Estando las masas modales m, y las rigideces modales k, relacionadas como

A2 = kr/mr = w?(1 + in,). Las masas modales se utilizan para escalar los modos,

obteniéndose un nuevo sistema ortogonal:

[d)]LxN [M]NxN [d)]NxM = [I] MxM

. Ec. 11
[D1hnen [K I naen [P = [ A2 ]

A mxm

Este planteamiento es el formato normalizado para la presentacion de los modos
de vibracion. De hecho, estas son las formas modales obtenidas a partir de las
constantes modales que se extraen a partir de los datos medidos mediante la

realizacion de un proceso de analisis modal (Ewins)

Modelos de respuesta

Las fuerzas {f(t)} aplicadas al sistema pueden estar relacionadas con las

respuestas {x(t)} siempre que se conozcan las caracteristicas dinamicas. Se
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considera un sistema lineal excitado con fuerzas arménicas para el cual la relacion
de entrada/salida se puede escribir como en la Ec. 12. En el plano de las
frecuencial, las funciones de respuesta en frecuencia [H(w)] son el resultado de la

division entre la respuesta {X(w)} y la fuerza {F(w)}.

_xw)}

= Fow)) Ec.12

X(W)} = [HW)] * {F(w)} = [HW)]

Las funciones de respuesta en frecuencia de un sistema pueden ser expresadas en
diferentes unidades a través de las FRFs. En la Tabla 3, se muestran los nombres

que reciben las FRFs segun sus magnitudes fisicas.

Tabla 3. Denominacion de FRFs dependiendo de sus magnitudes

. Desplazamiento Velocidad Aceleracion
Magnitudes _ _
Fuerza Fuerza Fuerza
Admitancia )
) - Acelerancia
Nombre Complianza Mobilidad )
] Inertancia
Receptancia
Magnitudes Fuerza Fuerza Fuerza
Inversas Desplazamiento Velocidad Aceleracion
o L ) Masa aparente
Nombre Rigidez dinamica Impedancia o
o dinamica

Desde un punto de vista experimental, cualquiera de estas matrices podria
medirse directamente en la estructura. Dependiendo de si se considera el
desplazamiento, la velocidad o la aceleracion como la respuesta, la matriz de la

funcion de transferencia [H(w)].
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2.5.2. Revision de las diferentes técnicas de acoplamiento por

subestructuras

Como se observa en la Fig. 37, las técnicas de acoplamiento de subestructuras se
dividen en técnicas de acoplamiento de impedancia y técnicas de acoplamiento

modal. A continuacion se presenta una revision de ambas técnicas.

Técnicas de acoplamiento de impedancia

En 1960, Bishop y Johnson [127] desarrollé un trabajo significativo en el desarrollo
de los conceptos de impedancia. A partir de una formulacion exacta del modelo
de respuesta de un componente tipo viga, se podrian formular las propiedades del
ensamblado de muiltiples vigas. El trabajo expuesto por Jetmundsen et. al. [128]
tiene la ventaja que puede usarse con FRF medidas directamente, esto lo hace

sensible al ruido en la medida FRF afectando al método.

La aplicacion de la técnica de acoplamiento de impedancias, conceptualmente
simple, es sencilla cuando los componentes son susceptibles de modelacion
tedrica, pero los sistemas practicos complejos exigen que las impedancias del
subsistema se deriven de datos experimentales, en lugar de una formulacion

puramente teorica.

El enfoque experimental del problema de acoplamiento de impedancias fue una
de las razones principales que motivaron un avance en el desarrollo de técnicas y
equipos adecuados para medir, evaluar y analizar datos. Ewins [125] present6 un
trabajo exhaustivo sobre reglas basicas, técnicas de medicion e interpretacion y
aplicacion de datos medidos. La técnica de acoplamiento de impedancias se
aplicé a muchos problemas de ingenieria, como los presentados por Klosterman
[129] o Sainsbury y Ewins [130], Las principales dificultades encontradas en esas
aplicaciones estaban relacionadas, principalmente, con la inconsistencia
matematica de los modelos experimentales y con la insuficiencia de los medios

para medir algunos términos en las matrices de FRF de ciertos componentes. En
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su mayoria, esas FRF estaban relacionadas con las medidas de respuesta

rotacional.

Las matrices de FRF obtenidas del ensayo de un componente tienden a estar mal-
condicionada cerca de cada frecuencia de resonancia, especialmente cuando se
estudian estructuras ligeramente amortiguadas. Si hay algun error en las FRF en la
vecindad de esas regiones, lo que es mas probable en los modelos medidos dando
lugar a una inconsistencia matematica no deseable, surgiran fallos numéricos
durante el proceso de acoplamiento y, como consecuencia, se obtendran
resultados sin sentido. Imregun et al [131], elimind la inconsistencia, utilizando los
datos obtenidos experimentalmente para hacer un analisis modal y luego, desde
la base de los datos modales, se obtener las FRF suavizadas para mejorar las

predicciones.

Técnicas de acoplamiento modal

La técnica de acoplamiento modal, también conocida como sintesis modal de
componentes. Es un método implementado en los paquetes de elementos finitos
comerciales, al menos en su formulacion basica [132-134]. La hipotesis
fundamental de este método es que el comportamiento dinamico de una
estructura puede representarse como una combinacion lineal de respuestas
dinamicas de sus componentes. Por un lado, la dinamica de las subestructuras
con sus nudos de conexion fijos, y por otro lado, la dinamica de las subestructuras
cuando se proporciona un desplazamiento o giro unidad a uno de los grados de
libertad de conexion, manteniendo el resto fijos. De esta forma se obtiene un
modelo reducido de cada subestructura cuyo tamano depende del numero de
modos de vibracion seleccionado en el método. A continuacion, se ensamblan los
distintos modulos teniendo en cuenta la existencia de elementos de union,
sistemas de guiado y accionamientos. Por ello, la sintesis modal de componentes
sigue siendo objeto de estudio por numerosos investigadores, que tratan de

introducir mejoras en las dos fases de esta técnica: reduccion y ensamblado [135-
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137]. Esta técnica se divide en dos métodos: los métodos de fronteras fijas y de

fronteras libres.

Métodos de fronteras libres

Asi, la reduccion del sistema mediante la utilizacion de los modos de fronteras
libres no proporciona una buena representacion debido a que se pierde la
flexibilidad estructural de las zonas de union [133]. Craig v Chang [138]
desarrollaron técnicas CMS empleando fronteras libres e hibridas para tener en
cuenta los modos residuales. Bladh et al. [139] desarrollé una modificacion de la
formulacion clasica del CMS de fronteras libres propuesta por Craig y Chang para

mejorar la inestabilidad numérica que sufre el método original.
Métodos de fronteras fijas

El método de fronteras fijas se basa en la técnica de subestructuras estatica
propuesta por Przemieniecki [140]. Este método se dirigié principalmente hacia el
uso de la técnica de elementos finitos con el desplazamiento total para cada
coordenada (grado de libertad) del componente, calculado como una
superposicion de los desplazamientos obtenidos con condiciones de fronteras
fijas. Hurty [132] propuso el método de la Sintesis modal de componentes, en ese
momento enfocando su trabajo en los sistemas estructurales y teniendo en
cuenta las propiedades elasticas y de masa del componente. Bampton y Craig
[133] desarrollaron el método denominado Craig-Bampton que consiste en el
acoplamiento de subestructuras minimizando el orden de las matrices para un
menor costo computacional. Se aplica un cambio de variable que convierte los
grados de libertad fisicos en un hibrido de unos pocos grados de libertad fisicos y
de coordenadas generalizadas de modos de sélido libre. Posteriormente, Craig y
Chang [141] expusieron un desarrollo utilizando fronteras libres e hibridas y con
ello tener en cuenta los modos residuales, es decir, modos que no entran en el

rango de frecuencia en estudio.
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Por otro lado, son varios los autores que han recurrido a estimar el error en el
problema de autovalores y autovectores que se presenta en la transformacion de
Craig-Bampton (CB). Un ejemplo es Kim et al. [142] que estima el error relativo del
auto valor en dicho método mediante una matriz de transformacion que
considera el efecto de los modos residuales debido al truncamiento de la
formulacion original de CB. Bathe et al. [143], sin embargo, estima el error por
medio de la transformacion Lanczos y de su método de iteraciones en el

subespacio.

Bourquin y d'Hennezel [144] propusieron un método de fronteras fijas basada en
el uso de modos de interface para reducir el numero de coordenadas frontera,

aunque su desarrollo es interesante su aplicabilidad es un poco mas costosa.

Para evitar modelos de orden elevado en la formulacion de Craig-Bampton
cuando las estructuras origen de estudio presentan grandes movimientos de
traslacion, siendo este el caso de las maquinas-herramienta (guias lineales). Se
utiliza de una reducciéon dinamica de las matrices de rigidez y masa, y el empleo de
elementos en la intercara que automaticamente transmiten las restricciones de
desplazamiento/fuerza en las uniones entre los nodos mas proximos en cada
instante, dependiendo de la posicion relativa de las estructuras moviles. Para
hacer frente a esta limitacion, Tran [145] desarrollé una técnica de sintesis modal
empleando modos de interface parciales; su principal desventaja reside en el
hecho de que el modelo reducido no guarda informacion sobre los grados de
libertad de conexion entre diferentes componentes. En el campo concreto de
maquinas-herramienta, el método de Craig-Bampton se ha empleado por Bianchi
et al. [146], Altintas et al. [1], Fortunato y Ascari [147], Bianchi et al. [148] v

Garitaonandia et al. [149].

La modelizacion de uniones es la parte mas complicada del proceso de modelado

total de la maquina. Las referencias mencionadas ponen de manifiesto que la
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aplicacion del método CMS en maquinas-herramienta permite la incorporacion
de los modelos desarrollados para las uniones entre componentes. Lo que es muy
conveniente para modificar Unicamente los modelos de uniéon sin tocar los
modelos de los componentes. Es decir, las uniones estan matematicamente
separadas de las subestructuras y los parametros de estas uniones se pueden
modificar de forma independiente. Recientemente, Jakobsson et al. [150] han
desarrollado una metodologia para refinar de forma adaptativa modelos creados
mediante técnicas CMS empleando estimadores de error que permiten
determinar de qué manera afecta cada subespacio CMS al error de la soluciéon
final. Perdahcolu et al. [151] presentan una estrategia para optimizar las
caracteristicas dinamicas de estructuras empleando analisis por subestructuras,
incrementando de esta forma la eficacia computacional de los analisis dinamicos

realizados.
Mass-Loading

Este método es un intermedio entre el método de fronteras fijas y el método de
fronteras libres. Este método consiste en anadir unas masas discretas en las
conexiones entre componentes [152,153]. Los efectos de esta masa son
eliminados analiticamente después del ensamblaje. Hay trabajos en dicha linea
como Karpel y Newman [154] y Karpel y Raveh [155] que también sugirieron
emplear masas ficticias en las fronteras de la estructura central, con la cual las

subestructuras adicionales forman una conexion estaticamente determinada.

2.5.3. Analisis de subestructuras mediante acoplamiento de

receptancias

Por otro lado, como alternativa a las técnicas clasicas de CMS, diferentes
investigadores, como Chae et. al. [156], han planteado el analisis modular por
subestructuras utilizando la técnica de acoplamiento de receptancias (RCSA).
Mientras que el método CMS se basa principalmente en el acoplamiento modal,

en el que hay que realizar un analisis modal y obtener las matrices reducida de los
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componentes, el método de acoplamiento de receptancias se basa en Funciones

de Respuesta en Frecuencia (FRF)[157].

Estas FRFs se obtienen tanto de forma experimental mediante mediciones con
acelerometros (Acelerancia) como numéricamente a través de los modelos de EF.
La principal ventaja de su calculo experimental es la obtencion de las curvas
reales de la estructura, evitando modos numeéricos que pueden no ajustarse a la
realidad. Ademas, el hecho de tener que hallar las matrices reducidas
despreciando los modos de alta frecuencia causa errores de truncamiento que

pueden ser importantes si el rango de frecuencia calculado es pequeno.

Ren et al. [158,159], Park et al. [160] y Schmitz et. al.[161] fueron los pioneros en el
desarrollo de técnicas de ensamblaje de receptancias para identificar la dinamica
de las uniones sencillas desde un punto de vista numérico-experimental. En la Fig.
38 se observa el modelo simplificado de dos componentes y la union formada.
Obteniendo la receptancia de la unién de forma experimental se extraer las

caracteristicas de masa (m), rigidez (k) y amortiguamiento (c).

Substructure B Substructure A

— ? : R —
Vi M M
4 /‘T /‘f M, T / ,IT “Il
Substructure B m . Substructure A
k. s
P —— —" I et R et
O

Fig. 38. Ensamblaje de componentes utilizando métodos de receptancias
bidimensional [160]
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En la Fig. 39b, se muestra el modelo bidimensional de Schmitz [162] para la
obtencion de la receptancia en el grado de libertad 1 (H,;), sabiendo la rigidez de

la unién k.

Elastic deformation of the

bolts gives relative motion
E jﬂ]] at the connection

Harmonic
by fOrce applied to
the assembly

@) (b)
Fig. 39. (a) Union atornillada (b) Modelo bidimensional de Schmitz

Los grados de libertad de los componentes por separado vy la del ensamblaje son

. : . X
coincidentes, por lo que x; = X3, x5, = X34 Y Xpq = X;,. Para determinar Hy; = F—1

1

se

necesita la ecuacion de compatibilidad (Ec. 13). Sabiendo que las receptancias en
los puntos de union y excitacion se definen como h,g,, = %‘; Rpqi = %;hlza =

21 hypop = % El desplazamiento de las coordenadas se define comox,;, = h,,; *

f2a

fab Y X2q = haa1 * f1 = R2a2a * f2a-

k(x2p — x24) = k(hap2p * fab — h2a1 * f1 — h2aza * f2a) = —f2b Ec.13

De esta ecuacion se despeja f;,.
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-1
fop = — (hZaZa + hapap + E) * hagq * Fy Ec.14

Para finalizar se introduce f,, en la definicion de H,;.De esta manera se obtiene la
receptancia del grado de libertad 1 introduciendo el valor de rigidez de la unién

utilizando el desplazamiento de la coordenada 1 como x; = hy1 * f; — hiap * foa-

hll*fl_hlz *fz 1 -1
H11 = Fl a a_ h11 - h12a (hZaZa + h2b2b + E) * h2a1 Ec. 15

Posteriormente, Wang y Liou [163] propusieron una metodologia para la
obtencion de las caracteristicas mecanicas de cualquier tipo de union mediante la
descomposicion en subestructuras y analisis de los subconjuntos subestructura-
uniones. Wang et al [164], Maia et. al. [165] y Lee et. al. [166] identificaron los
parametros de las uniones de forma experimental directamente desde las
funciones de respuesta en frecuencia (FRF) de las subestructuras y de la
estructura completa. Ademas, evitando ciertos problemas que pueden aparecer

debidos al ruido en las senales experimentales.

Una de las limitaciones de este método es que los parametros de la union deben
ser lineales para todo rango de trabajo, lo que complica mucho su aplicacion en
estructuras reales. Asi lo hizo también Celic et al. [167,168] con un método
tedrico-experimental para un amplio espectro en frecuencia. Mao et al. [169]
simplifico el desarrollé para hallar los parametros del modelo de una unién fija
utilizando el analisis experimental de toda la estructura, con un error menor que

el de Yoshimura[93].

El método del acoplamiento de receptancias (RCSA) es un algoritmo numérico
que se desarrolld inicialmente para la prediccion de la dinamica de la punta de
herramienta (TCP) [170]. Schmitz y Donaldson [89] presentan una aplicacion para

la prediccion de la respuesta dinamica del punto de corte de la herramienta
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combinando las medidas de la respuesta en frecuencia de los componentes
individuales. Como continuacion de este trabajo, Schmitz et al. [171] desarrollan
un método para la prediccion de estabilidad en el fresado, incluyendo en el
modelado de las uniones el efecto del amortiguamiento. Con estos trabajos, se
demuestra que se pueden acoplar las expresiones analiticas de las FRF de la
herramienta con las FRF experimentales del portaherramientas para predecir la
respuesta dinamica del conjunto ensamblado. Schmitz y Duncan [170] presentan
una “segunda generacion” de este método para aplicaciones en mecanizado de
alta velocidad, donde realizan una separacion en tres subcomponentes:
herramienta, husillo y portaherramientas. Incluso Yigit y Ulsoy [172] presentan un
procedimiento que utiliza un método de analisis de subestructuras de
acoplamiento de receptancias no lineal. EIl método de acoplamiento incluye la
modelizacion de guias de rodadura como uniones “elasticas” débilmente no
lineales utilizando funciones que describen las no linealidades presentes. Los
datos experimentales obtenidos a partir de un prototipo de maquina-herramienta

reconfigurable se utilizan para mostrar la validez del método de acoplamiento.

El método inverso al descrito, denominado acoplamiento de receptancias inverso
(IRCSA), permite obtener los parametros de la unién mediante informacion
analitica de los componentes por separado y medidas experimentales de la
estructura. Este método ha dado buenos resultados con modelos en dos
dimensiones [173-178], pero si se quiere estudiar los modos estructurales de la

maquina completa es necesario un tratamiento tridimensional [179,180].

Existe cierta discusion recurrente entre distintos autores en lo que se refiere a los
grados de libertad rotacionales (RDOF) de las uniones en el acoplamiento de
receptancias, y se refiere a su inclusion o no y la forma 6ptima de introducir sus
efectos[181]. A diferencia de lo que ocurre en los grados de libertad traslacionales
(TDOF), si el modelo se basa en medidas experimentales no es practico extraer los
RDOF de manera directa[182]. Aunque hay métodos indirectos que se basan en

medidas experimentales de los RDOF [183], suelen ser muy sensibles al ruido
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experimental, lo que disminuye su utilidad. Movahhedy et al. [184] demostraron
que el efecto de las rigideces axiales en los puntos de unidon causa momentos que

equivalen a la introduccion de momentos rotacionales.

La rigidez de una maquina varia considerablemente con las posiciones que
pueden adoptar sus diferentes componentes, por lo que no se puede hablar de
una Unica rigidez para una maquina determinada[14,185,186]. Surge, por tanto, la
necesidad de establecer un procedimiento que permita obtener dicha rigidez para
diferentes configuraciones. El procedimiento que se plantea en este trabajo
consiste en el estudio modular de las maquinas-herramienta, caracterizando
matematicamente los diferentes componentes y realizando el ensamblaje en la
configuracion deseada mediante la incorporacion de los modelos de los sistemas

de guiado y accionamiento.

2.5.4. Desarrollo del meétodo de Craig-Bampton para |Ila

reconfiguracion de componentes

En este apartado, se desarrollara la existente de la formulacién clasica del método
para su implementacion en la parte final de esta tesis. El método de Craig-
Bampton se utiliza ampliamente para caracterizar modelos de elementos finitos
con un numero elevado de grados de libertad en un conjunto de matrices de
dimensiones relativamente pequenas. Estas matrices contienen la informacion de
masa, rigidez y modos de bajas frecuencias de la estructura. El método fue
desarrollado inicialmente por Hurty [132] vy, posteriormente, fue ampliado por
Craig y Bampton [133]. La aplicacion del método de Craig-Bampton tiene varias

ventajas:

1. Divide un problema de EF de grandes dimensiones en varios problemas de
menores dimensiones. De esta forma, el esfuerzo computacional se ve

reducido notablemente.
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2. Los componentes de un sistema estructural pueden ser estudiados por
diferentes grupos, en lugares diferentes y en instantes de tiempo

diferentes.

3. Las modificaciones dinamicas estructurales son mas sencillas.
Normalmente, estas modificaciones dinamicas son locales, y solamente
tienen efecto en el componente correspondiente. De esta forma se evita el

calculo repetitivo de otros componentes.

4. Al implementar un esquema de modelizacion hibrida. Algunos
componentes pueden resultar demasiado complejos como para ser
modelizado mediante un procedimiento numeérico. Por lo que, se puede
emplear un procedimiento experimental uUnicamente para dichos

componentes.

Se presentan dos aplicaciones de este método: la reduccion de modelos de
elementos finitos y la sintesis de componentes. Para cada aplicacion se presenta
un ejemplo sencillo, que se desarrolla con un recuadro alrededor con el objetivo

de distinguirlo del desarrollo teérico realizado.

Como se ha expuesto previamente, la formulacion de Craig-Bampton destaca por
ser una de las técnicas CMS mas practica y eficiente. Estas caracteristicas se
deben a la reduccion de grados de libertad que se logra, para posteriormente
continuar con el estudio dinamico de una estructura compleja. Su formulacion se
basa en un cambio de variable que permite agrupar los grados de libertad de una
malla de elementos finitos en forma de unas pocas coordenadas modales. Estas
coordenadas modales también son llamadas comiunmente grados de libertad
interiores y sus nodos asociados nodos interiores. Estos grados de libertad
interiores son en realidad los autovectores de los modos de los sélidos hallados en
condiciones libres. Por el contrario, los grados de libertad que no sufren ningun
cambio se denominan grados de libertad exteriores y sus nodos asociados nodos

exteriores. Por tanto, se dejaran como grados de libertad exteriores todos los que
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sirvan de unién o estén en contacto con otro solido. Este cambio de coordenadas

se suele denominar cambio de coordenadas hibrido.

Formulacion

En un primer momento, y para simplificar el desarrollo, se procedera al desarrollo

de la formulacion partiendo de una estructura de dos sélidos Ay B (Fig. 40).

fazx

fla. flb

fla‘ﬁ flb‘ﬁ

Fig. 40. Modelo de una estructura de dos solidos Ay By su union.

El desarrollo de Craig-Bampton comienza con la ecuacion de equilibrio Ec. 16 en
variables fisicas (U). Las variables M y K corresponde a las matrices de masa y
rigidez, donde los superindices indican el elemento al que pertenecen y los

subindices al set de grados de libertad utilizados.

Miy 0] (U8 [cha O], O8], KA o], [uA] Z [EL Ec.16
0 Mg [UF] 10 Ciu] [UF 0 Kzl |UF] [FZ

Despreciando el amortiguamiento

Mig 0 *Qf+KfA 0 *Uf:FAA Ec. 17
o Myl |uE|T o kB up] T |FP

La ventaja de la formulacion de Craig-Bampton reside en que el niUmero de nudos
del sistema acoplado se reduce y es debido precisamente al cambio parcial de

coordenadas fisicas a coordenadas modales (q) de la Ec. 18, que se introduce en la
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Ec. 17 y da como resultado Ec. 19. Este cambio de coordenadas lo componen los
Modos Restringidos [B] y los Modos en Base Fija [@]. El resultado se descompone
en las denominadas matrices de Guyan de Masa [Mg;] v de Rigidez [Kgg], la matriz
de Acoplamiento [M,,,] y la matriz diagonal de frecuencias naturales de los modos

de base fija al cuadrado [w?].

[Uﬁ‘] [UKl 11 o o0 o071 [UR]
[Uﬁ]ZUfZ[BA ¢* 0 o]*qrﬂz ¢f ¢f 0 0 |an| Ec.18
or) ~lug| Lo o s ex)7|uE|T0 0 1 o |*|ug]

lug] lgz] L0 0 éf il [g5]

Ug
[M;{‘A 0]*[5"1 d4 0 0]*[% [KjA 0]
0 M3, 0 0 BE ¢B| |UE 0 K2
q'B
[;;4] Ec. 19
B
0 0 B® ¢°||UR| |FP
ai)

Se pre-multiplica por la traspuesta del cambio de variable todos los términos de la

Ec. 19 y se obtiene Ec. 20. Operando se llega a Ec. 21.
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B4 0 Ug [BY 0
g4 0 *[MA“A 0],[B* ¢* 0 o], lin|,[e" ©
* | ..
0 BB: 0 Mi] [0 0 B ¢f| |Uf 0o BF
Lo ¢ gz [ o ¢
Ec. 20
Ug [BA 0
JKia o | [BY ¢ 0 o ljam_|e" O [
o k2| [o o BE ¢B||uB [0 BBJ P
g5 Lo ¢°
T o
[BA" * Miy 0o ] g1 [BY <k& o ]
T
o e mpy O [BA " 0 O]J%h o Kf O
0 BE 4 0 0 BY ¢F |lU1123J| 0 BE" « ia
.-B
L o ¢B" + M5, Gml |0 ¢F" EAJ Ec.2
c.21
[U] [B* 0]
J[BY ¢4 0 o]fem|_[e* of [Ff
0 0 BE ¢B||UB]| l0 BzJ Fp
lqﬁlJ 0 ¢

Hasta obtener Ec.22.
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[BAT « Mfy « BA BA x Mfy x A 0 0 ] ug
T
|¢A *MﬁlA*BA u 0 0 |* q;;ll
[ 0 0 BE" « ME, « BB BE" « MB, *quJ Ug
0 0 ¢B" « ME, « BP ¢BT*MB « P L2,
(B4 « Kfy x B4 B4« Ky « ¢p* 0 ] [U;s‘]
T T
(9N KA BA A e Ky g 0 0 |, o
0 0 BB" « KB, «xBE BB" xKB, « BBJ {UgB‘ Ec.22
0 0 @B« K5, BB @B« KB, x¢P] Ldm
BAT 0
¢AT 0 FAA
= BT * B
0 B Fy
|0 48]

Las matrices utilizadas en la expresion anterior se agrupan como se expone en la

Ec. 23.

Mgp = BA" M * B
Mp = BA" 5 My + ¢pA=¢pA" « M4, + BA=Mfp),
M = ¢* « Miy x A= = 1
KéqB = BAT * KﬁqA * B4
KA, =BA « KA, +pA = pA" x KA, « BA=KA,=0

A _ 4 AT A A _ 24
Kmm_¢ *KAA*¢ =w

87

Ec. 23



Sustituyendo y agrupando en términos se llega a la formula general de Craig-

Bampton para un modelo de dos componentes

Mé‘g Mg, 0 0 7 (U4 [K,;‘B 0 0 0] (U4
Mg 10 0| fani to wH o o |,|eh
o' o gy W] [o 0 K, o] t
Lo o M 1 ]lagl Lo o o wl lgzl
BAT 0 Ec. 24
o i
o BE'| [F}
0 8"

Por ultimo, se aplica las transformaciones en Ec. 25 y Ec. 26 para agrupar las

coordenadas fisicas U3 y UE en U4B.

UA=1[I 0]xULE =e, «UAE Ec. 25

Ec. 26

UR =[0 1]+UR® = ep* UR®

La matriz de cambio de coordenadas de forma matricial se muestra en Ec. 27.

[UI‘?] eA 0 0 UAB

4 0 I ol F~

dm — * qA Ec. 27
|UE| |es O O |'m

lgg] Lo o [1Lldm

dm

En cuanto al vector de fuerzas, se deberan introducir las rigideces de segun la Ec.

14 en los grados de libertad restringidos (R). Estos grados de libertad restringidos
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no son mas que los nodos de conexion de la configuracion geométrica actual.

Esta matriz es la que se debe cambiar para distintas configuraciones.

AT [1 ¢4 0 0
. A]: f .| 0o o o of,
0o BB [Ff 0 0 I ETJ ~kgg 0  kgg O
T
o 45 o 0 o0 ¢ 0 0 0 0
'UA] AB AB
IA OA 0 0 R kiR *ea—kig *eg 0 O] ryas
¢p of 0 0f lan|__ 0 0 0|, ]
0 0 L0 Ug] ~kik *ea+kkg xeg 0 0 B
0 0 ¢g ol [g2] 0 o ol t9m
Introduciéndolo en la ecuacion anterior
[Mfg MmO 0] [U,ﬁ‘] [Kis 0 0 0] [U,{;‘]
& 1 o o | |gal | 24 | lga
| Bm |*|‘?_m|+| 0 w 0 0 |*|Qm|
| 0 0 ME M, lU}?J [0 0 KB OJ |UE|
Lo o mz 1 llazl Lo o o weel leal
A
ki 0 —kgg o] [Yi]
__| o o o o,
—kkE 0 ki Of |UR|
o o o ol [g]
O también como:
A A
Mﬁ? MBm 0 eA 0 0 U}?B [KélB 0 O O ]
Mgm 1 0 0 LJ0 I Off x|,j0 w? 0o 0],
0 0 Mgy Mg,|les 0 O Zgl {0 0 KBy 0‘
lo o mE, g JLO O I1nEm o o o w?
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ex 0 0] ryae k4B x e,—kiB xeg 0 0 4B

0 1 Ol 4|z 0 0 0fs 4

eg 0 Of [ —kgf xeq +kfiExeg 0 Of | %

0 0 []Lm 0 0o ol Ldm
Operando:

A A
[ea* Mgg Mgp

0 ] UAB [ea *Ké43 0 0] UAB
| AT I 0 I R 24 R
€4 * Mpm I* qA + 0 w 0 | qA =
le,«+m8. o 11" 0 o w2t
5 Em Ec. 31
kﬁg * eA—kﬁg * ep 0 O UAB
R
_ 0 0 of i
—kfB xe, + kiExeg 0 0O gl
0 o olldm
Al final resulta en:
I[eA * Mélg Mgy 0 ]I ”r [eA * Kip + kfE xe,—khB xeg 0 0 ]
IeA *Mfm U 0 | « qRA 0 w2’
eg*Mgp 0 Mgy, B ep * KEg—kiR xes +kif xep 0 0
eg*ME 0 U fm 0 0 w2’
B Bm Ec. 32
Ug®
* | qm | = [0]
am

De igual manera se puede estudiar el modelo de 3 componentes, llamados A, By

C.Como se ha hecho anteriormente, se parte de la Ec.33 y se obtendria la Ec. 34.
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Si se resuelve el problema de vectores y valores propios de la Ec. 35, se obtendran
los modos vy las correspondientes frecuencias de vibracion de la estructura.
Aunque hayan sido acoplados teéricamente tienen en cuenta los parametros de

los puntos de union experimentales.
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Aplicacion practica del método de Craig-Bampton al calculo de
variaciones dinamicas de maquinas herramienta

Mas a alld del desarrollo tedrico, Garitaonandia et. al [149] utilizd un
procedimiento para mejorar esta técnica por la cual se pretende reducir aun mas
el numero de nodos exteriores. Esto se logra utilizando una secuencia de
ensamblaje en sistemas multicomponentes que consiste en estudiar la estructura
por bloques de dos en vez de todo el sistema. Por tanto, se aplica el cambio de
coordenadas a cada bloque y después las coordenadas exteriores que no se han
utilizado en dicho bloque se eliminan. Esta herramienta fue utilizada en el articulo
para el calculo de frecuencias naturales, modos y FRFs para cuatro posiciones de

una taladradora-fresadora BF 20 L Vario Fig. 41.

En el mencionado trabajo [149], se realizé un despiece numérico y se modelizaron
por elementos finitos todos los componentes de la maquina mediante ANSYS

obteniendo la Fig. 41.

L 5. Z-Saddle [

6. Head

7. Tool holder.

8. Tool
4. Table %\

o

8 Y-Suddlc/'

Fig. 41. Despiece de la Fresadora-Taladradora en Elementos Finitos [111]
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La columna y la base se encuentran unidas mediante 4 tornillos M12 con una
tension de apriete de 165 Nm, asi que la union se puede considera fija. Se decidio
disenar la union de los tornillos mediante elementos viga 3D con el eje

concéntrico al agujero y unir los nodos de la viga radialmente a las paredes.

NUMERICAL AND EXPERIMENTAL ANALYSES

Impact L
lesung i ®;
0 e
BRSO o QORRELATION ... ooeeeeeeeeveeneecanac =
85e H Frequency pairs and MAC values 3
1 FE mode |[Hz Exp. Mode |1z Diff. {%) |MAC (%)
” 1| 21315 1| 21001 1.49 as
,,:mmm'mm S i 2| 297.22 2| 234.09 4.62 97.5
“ 3| 399,36 1| 367,91 8.55 86.6
: 4| 569.77 4| 5324 2.17 87.1
i 5| 579.93 5| e02.35] -3.72 79.3
: 6| 746.4 6| 709.81 5.16 85.8
M) 7] 900.29 7] 850.59 5.84 8.9
K] 8| 9841 8| 9753 0.9 83
--------------------------------------------------------------------------- L,

Numerical model

BN IR e IR T AR SRR RR R NNRRRRRIRRRRNRTATRER RIS RN RRSRRR R RRS

Fig. 42. Subconjunto bancada-columna

El modelo en elementos finitos creado se correldé con el modelo experimental
como puede observarse en la Fig. 42. La comparacion demuestra que en los
primeros 8 modos emparejados el valor del MAC es mayor del 80%, con una
diferencia pequena en frecuencias, por lo que la conexion se ha simulado

eficazmente.

Para el estudio de las uniones mediante guias lineales, que como se puede
observar en la Fig. 43 existen 3 uniones de este tipo, se procedera con el mismo
proceso de reduccion del método de Craig-Bampton que se ha explicado
anteriormente. Para ello, como puede observarse en la Fig. 43, hay que clasificar

los nodos master exteriores en dos grupos:

93



e Nodos que representan la geometria y por consiguiente nos serviran para

correlar posteriormente los resultados con los datos experimentales.

¢ Nodos en los posibles puntos de contacto entre los dos componentes. Un
paso critico para reducir su numero se da en este momento ya que se va a
descartar todos aquellos que no formen parte de la union en las diferentes

disposiciones geométricas.

Column
* Candidate nodes to s
connect to other
substructures
= Nodes representing
geometry

Base

Lower view

Fig. 43. Nodos de conexion y nodos de geometria

Una posible aproximacion del contacto es asumirlo rigido, aunque se obtienen
malos resultados con relacion al comportamiento experimental. E| movimiento
relativo en el contacto se asumira lineal ya que de otra forma en un caso
multicomponente el coste computacional es inasumible. El contacto general
entre dos puntos de un punto de conexion se llevara a cabo de forma efectiva y

simple con un elemento muelle como se ve en la Fig. 44.
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Fig. 44. Union generalizada puntual

El proceso de ensamblado se realizara en secuencias de 2 subestructuras. De
acuerdo con el procedimiento se conectaran dos cuerpos mediante los nodos de
contacto y se eliminaran los que no son necesarios para la union ni los que
representan la geometria de la estructura. El modelo resultante se tomara como

un unico elemento y se repetira con el siguiente elemento unido.

= gy
=% S8 =
g . g .
- . -
Il l&
2 -
- e
— Sl S
e By 3 . o
Position | Position 2 Position 3 Position 4

Fig. 45. Configuraciones geométricas ensayadas

Para el calculo de los valores de las rigideces entre las guias de friccion se tendra
en cuenta el comportamiento real de la estructura. Se dispondra de los
componentes en la misma disposicion geométrica que en el ensayo experimental
v mediante el software FEMtools se ajustara la rigidez hasta que los modos de

vibracion correspondientes tengan una buena correlacion.
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Con este método el tamano del modelo se redujo en 650 veces sobre el modelo de
elementos finitos original, por lo que posibilita los calculos de un sistema

multicuerpo cuya dinamica sea dependiente de su posicion (Fig. 45).

Este procedimiento se ha practicado a una maquina relativamente pequena en el
laboratorio. Debido a que los componentes se pueden desensamblar, trabajar con
mayor facilidad con lo que los resultados son facilmente comprobables y asi
comprobar que el método es efectivo. En una maquina industrial esa division no
es posible y la estimacion puede realizarse desarrollando analisis experimentales
en la fase de desarrollo o aplicando los conocimientos previos en aplicaciones
similares. Con ello se consigue estudiar grandes estructuras con un esfuerzo

computacional menor a los estudios hechos hasta el momento.
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2.6.Analisis critico del estado del arte

Las debilidades que se han encontrado en el estado del arte realizado en torno a la
modelizacion dinamica de las maquinas herramienta se pueden sintetizar en los

siguientes puntos:

e Se ha confirmado que desde la importancia de la rigidez dinamica de la
estructura y la productividad de la maquina herramienta. Por una parte, las
frecuencias naturales de la maquina limitaran la capacidad de acelerar de la
maquina limitando la sobreaceleracion o jerk maximo que puede alcanzar la
maquina herramienta. Por otra parte, la flexibilidad dinamica o receptancia de
la estructura de la maquina herramienta definira parcialmente la presencia de
chatter en los grandes desbastes de acero y fundicion (planeados, fresado
frontal con gran inmersién radial...). En grandes maquinas herramienta la
estabilidad de este proceso tiene una relacion directa con la rigidez dinamica

de la estructura.

e Elusode modelos dinamicos en la fase de diseno ayudaria a la optimizacion de
las estructuras de maquinas herramienta de cara a evitar vibraciones y
maximizar la productividad. El uso de los calculos dinamicos en el diseno de
maquinas herramientas sigue siendo residual debido a la falta de modelos

dinamicos fiables e integrados en paquetes comerciales de CAD-CAM-CAE.

e Las uniones definen casi completamente el amortiguamiento de las maquinas
herramienta y tienen un efecto muy importante en la rigidez estatica global.
Se necesitan mejorar los modelos dinamicos y aumentar el conocimiento

acerca de las propiedades dinamicas de las uniones.

e Es necesario combinar la mejora de precision de los modelos de las uniones
con la simplicidad necesaria para su introduccion en modelos numéricos que

reflejen el comportamiento de la maquina ensamblada.
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Las propiedades dinamicas de las maquinas herramienta cambian dentro de
su espacio de trabajo especialmente en maquinas de gran tamano. Es
necesario desarrollar un entorno que considere estas variaciones de una
manera facil para dotar a los disenadores y usuarios una foto global del

comportamiento de la maquina.

Los modelos de estabilidad frente a las vibraciones autoexcitadas o chatter no
son fiables y varios errores en la prediccion han sido reportados por la

comunidad cientifica.

Esta falta de precision se debe en parte a que la dinamica de la maquina se
obtiene cuando la maquina se encuentra en reposo. Los parametros
dinamicos generalmente se obtienen por medio de martillos dinamométricos.
Existe una necesidad para mejorar estimaciones con nuevas técnicas que

permitan obtener los parametros dinamicos en condiciones produccion.
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3. Desarrollo del método del acoplamiento
de receptancias inverso para la

caracterizacion dinamica de uniones







3.1.Introduccion

Como se ha expuesto en el apartado 2.5.3, la técnica de acoplamiento de
receptancias para el analisis de subestructuras ha sido utilizada con éxito en
diversas aplicaciones. En el desarrollo llevado a cabo por Park et al. [160] se
propone la utilizaciéon del método de acoplamiento de receptancias de forma
inversa (IRCSA, segln sus siglas en inglés) con el fin de obtener informacion
acerca de las caracteristicas de una union (FRF de la union) a partir de las FRFs de
la estructura ensamblada y de FRFs de sus subestructuras. En esta formulacion se
describe la union a través de un uUnico elemento de conexion entre dos
componentes, donde se consideran los efectos de traslacion y de rotacion [187].
Otros investigadores, Movahhedy et al. [184] y Montevechi et al. [24] demostraron
que, al considerar dos puntos de conexion en cada componente, los efectos de
rotacion se consideraban de forma implicita. Esta ultima consideracion es,
particularmente, atractiva cuando se trabaja con datos experimentales, ya que la
obtencion experimental de FRFs rotacionales es un problema complejo. Los
trabajos mencionados se centran en problemas bidimensionales, donde la
formulacion inversa conduce a ecuaciones matriciales con pocos parametros
desconocidos y que, de acuerdo a lo publicado, han dado buenos resultados. Sin
embargo, en la actualidad, la aplicacion del método de acoplamiento de
receptancias inverso (IRCSA) en problemas donde se definen parametros en 3D se
encuentra en desarrollo. En el trabajo de Mehrpouya et al. [179] se presenta una
extension al analisis en 3D, considerando la conexion de dos subestructuras a
través de un segmento de union 3D con dos nudos extremos, considerando 6
grados de libertad para en cada nudo. En cualquiera de los casos, las aplicaciones

se han centrado en sistemas de dos componentes.

De acuerdo a lo comentado, se plantea en este trabajo extender el enfoque del
método IRCSA a sistemas de subestructuras con multiples uniones, en este
capitulo se presenta un desarrollo del método de acoplamiento de receptancias
inverso para modelizacion en 3D, que permita la caracterizacion dinamica general
de las uniones entre componentes de maquinas herramienta. Esta
caracterizacion comprende la definicion de la matriz de receptancias de las

uniones y la identificacion de los contactos que las forman.



Los distintos autores que han trabajado con este método establecen limitaciones

en su aplicacion, que también han sido tratados en este trabajo:

Numero de contactos: un numero elevado de contactos da lugar a un coste
computacional alto y, ademas, se pueden presentar problemas de mal
condicionamiento en la inversion de matrices que requiere este método.
Por ejemplo, en una union patin-rail hay cuatro areas de contacto Fig. 46d.
El guiado normalmente se realiza mediante cuatro patines asociados a dos
railes Fig. 44b, transmitiendo asi las fuerzas entre componentes. Cada area
de contacto tiene tantos puntos de contacto como rodillos se encuentren
en contacto entre el patin y el rail. La consideracion de un elevado numero
de contactos en el modelo de la union conlleva, como ya se ha dicho
dificultades numéricas en la resolucion del problema matematico de
identificacion de sus propiedades. En el capitulo 4 se abordara este
problema y se propondra una optimizacion del numero de contactos

necesario para sistemas de guiado.

A

* %

AN | SO
N

(c) (d)

Fig. 46. (a) Sistema patin-rail. (b) Guiado mediante conjunto 4 patinesy 2 railes (c)

Area contacto rodillos de patin con rail vista diagonal. (b) Vista frontal rail
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Obtencion experimental de FRFs: por un lado, hay que considerar la
dificultad para obtener experimentalmente las FRFs rotacionales [160], por
lo que es necesario disenar la union de forma que los elementos utilizados
reflejen el comportamiento rotacional, sin necesidad de ensayos
especificos. Este aspecto se analizara en el siguiente apartado. Por otro
lado, la medicion de FRFs experimentales conlleva la presencia de ruido en
las medidas que puede afectar negativamente a los resultados numéricos
que dependan de su utilizacion, con lo que es conveniente tener en cuenta,
para la aplicacion de este método, un numero oOptimo de medidas

experimentales.
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3.2.Desarrollo del método de acoplamiento de

receptancias inverso

El método IRCSA, tal como se ha planteado para este trabajo, es una técnica
numérico-experimental, cuyo desarrollo requiere de ciertas simplificaciones. Las
dos primeras provienen de la formulacion de Schmitz [188] para sistemas

bidimensionales:

1) Los componentes y sus uniones pueden considerarse lineales desde un
punto de vista macroscopico de la estructura en un rango de frecuencias
definido.

2) Las uniones son modeladas como un conjunto de muelles y

amortiguadores.

Ademas, como las mediciones experimentales son una parte crucial de la
formulacion propuesta, se necesita algun enfoque especifico para abordar el
problema de los grados de libertad rotacionales dificiles de medir. En este
desarrollo se evita el uso de las FRFs rotacionales, de forma que los efectos de
rotacion se tienen en cuenta utilizando suficientes respuestas traslacionales.
Concretamente, en este trabajo se ha definido que las medidas experimentales
necesarias son: las receptancias obtenidas de la estructura ensamblada para
definir la respuesta de los componentes y la respuesta de las uniones. Las
medidas experimentales obtenidas en los puntos de contacto estaran

condicionadas por la accesibilidad que presenten para la medicion.

La justificacion para definir la unidn considerando grados de libertad
traslacionales, se ilustra en la Fig. 47, donde dos componentes genéricos, Ay B, se
conectan siguiendo dos estrategias diferentes utilizando solo muelles de
traslacion tridimensionales. La Fig. 47a muestra una union de un unico contacto,

mientras que la Fig. 47b presenta los mismos componentes conectados a través
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de tres nudos no alineados en las superficies de la uniéon. En el primer caso, la
conexion no es efectiva cuando se transmiten efectos rotaciones entre
componentes, siendo necesario restringir los grados de libertad de rotacion para
definir adecuadamente la union. En el segundo caso, no es necesaria esta
restriccion porque la transmision de los momentos de flexion y torsion entre los

componentes esta garantizada.

M‘f’
Ef! .»_--"}

Surface A | [fiam}

L

Fig. 47. a) Contacto puntual en la union b) tres contactos en la superficie de una

union y momentos generados

A nivel practico, una restriccion importante para el modelo mostrado en la Fig.
45b, es que los contactos deben estar espaciados suficientemente para la
obtencion de buenos resultados. Este aspecto se analizara con mas profundidad,

posteriormente.

El procedimiento propuesto parte de dividir la estructura de una maquina
herramienta en componentes ¢; (i = 1, ..., m), conectados por diferentes uniones J;
(j =1,..,k), (Fig. 48). La transmision de la carga se considera desde la punta de
herramienta de la maquina, denominado componente c;, hasta la bancada,
denominada c,,. En cada union, se definen un grupo de elementos de contacto
entre los componentes adyacentes. Los puntos de contacto se denominan
p (p = L1I,...,n;) donde n; es el nimero de puntos de contacto que tiene la union

Jj» por lo que depende del disefio del modelo.
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En la Fig. 46, las fuerzas ejercidas por los elementos de contacto sobre los
componentes se denotan de forma general como {fjcip)}, representa la fuerza

ejercida enla union J;, sobre el componente c; en el contacto p.

Direccion de transmision de la carga

{flcﬁi‘} {flcz’)} [fz

sz)} {fj—l(:fr}} {fjci”} {fmflcm”}
;-
B0 B 22 it e /2 g

{flclnl)} {flcznl)} {fZCZ“Z}} {fJ_lcr.m—ll} {fjci“ﬂ} {frrrlcm“m’i)}

Fig. 48. Configuracion lineal de componentes de una estructura mdquina-

herramienta

El procedimiento permite un estudio individual de cualquier union de la
estructura. Particularizando, se estudiara la union J; que conecta los
componentes c; V ¢;,,. Ademas, el procedimiento requiere que el componente ¢;
sea excitado experimentalmente. En la Fig. 46, se muestra este conjunto
ensamblado donde el valor de la fuerza de excitacion se representa como fj., la
union a estudio J; y se ejerce en el grado de libertad seleccionado del componente
¢;- Se selecciona el grado de libertad mas conveniente para llevar a cabo la
excitacion de forma adecuada, ya que su eleccion es arbitraria. También se podria
aplicar esta fuerza en el componente ¢;,,, lo esencial es que esta fuerza actue en
un unico grado de libertad. Se requeriran tantas excitaciones como se necesiten
para resolver el sistema de ecuaciones, cada una de ellas siguiendo el modelo Fig.
49,

ff'Ci
{f}_lcz”} l {fjci”} {fJ‘CHL”} {fJ""lCHL”}
pommmmo— — —
. ra S diEs
[ - R S— < N VR
{fj— 1¢" } {fj Cinj) } {fj i } {fj +lciey ") }

Fig. 49. Union Jj entre los componentes c; and c;,4
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En la Fig. 49, se puede observar que aunque el objetivo es caracterizar la union J;
los componentes c¢; y ¢;;; permanecen conectados al resto de la estructura a
través de las uniones j—1 vy j+ 1. Esta consideracion es importante en el
desarrollo de este trabajo, ya que permite un estudio separado de una unidn sin

necesidad de aislar los componentes.

Cada componente representa una subestructura y los datos que se necesitan para
el calculo de las caracteristicas de la union son las receptancias de las
subestructuras individuales {h} (calculadas numéricamente a partir de modelos
de EF) y las receptancias de la estructura ensamblada {H}. Estas ultimas se dividen

en dos categorias:

e Receptancias correspondientes a las respuestas en los componentes, que

se obtienen experimentalmente.

e Receptancias correspondientes a la respuesta de la unién, que son las que

se quieren determinar.

Como se ha expuesto en el apartado 2.4.9 (Ec. 11), el término de matriz de
receptancias [H(w)] define las caracteristicas dinamicas del sistema en estudio. Es
decir, es la funcion que relaciona la excitaciéon {F} con la amplitud de la respuesta
{X} en el dominio de la frecuencia w. En este caso, el sistema a estudiar es la union
Jj- Por lo que primero se obtendra la matriz de receptancias de la union, para

posteriormente extraer de ahi sus caracteristicas dinamicas tales como la rigidez

o el amortiguamiento de los puntos de contacto n;.

Las receptancias correspondientes a las respuestas de la union se representan
con la matriz [H]]] (Ec. 37). El rango de esta matriz depende del namero de

contactos de la union, donde n; define el numero de contactos n de la unionj.
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Ec. 35

Esta matriz esta compuesta por submatrices de 3x3 en la diagonal principal. Cada

submatriz se refiere al elemento de contacto n;. Por ejemplo [H_]nj)],
j

— 1 -
. 0 0
Kny +i*cny *w
i Vx i Vx
J 0 ! 0
[H-“i Kny +i%*Cny * Ec. 36
J iy iy
1
0 0 K ,
i "y +ix* Cinp, * @)
Esta submatriz es diagonal y contiene seis incognitas a resolver:
k].n]-)X, k].nj)y, k].n]-)z, Cinpyr Cinpy v Ciny,- Estas variables representan la rigidez vy

amortiguamiento de la union J; en el punto de contacto n; en las direcciones X-Y-
Z, mientras w representa la frecuencia. Cuanto mayor sea el numero de
incégnitas, mas medidas experimentales seran necesarias, aumentando también
el ruido introducido en las ecuaciones a resolver. Esto puede dar lugar a un mal
condicionamiento del problema, con lo que es importante utilizar el minimo

numero de elementos de contacto posible para la caracterizacion de las uniones.

Las propiedades de la union se obtienen aplicando el método IRCSA, partiendo de

ecuaciones de equilibrio y de compatibilidad. Todos los vectores del desarrollo

son tridimensionales en las direcciones X-Y-Z. El vector {fjc_nj)} representa los
1

componentes de la fuerza aplicados en el contacto n;, perteneciente al

componente ¢; y en la union J;. Si dos componentes c; y c;,; estan unidos, del

equilibrio se llega a la Ec. 33.

108



ZF1=0—> N G Ec.37

Ec.38

{axp}

Donde : representa el vector de desplazamientos traslacionales de los n;
{Axi“i)}

contactos de la union J; correspondiente a c; y se puede definir como:

: : : Ec.39
{ij“i)} {Xici“i)} {chm“i)} ‘

A partir de los modelos de elementos finitos de los componentes individuales ¢; y
ci+1. Se establece la relacion entre fuerzas y desplazamientos a través de la matriz

de receptancias. Aplicando superposicion, se obtiene lo siguiente (Ec. 40y Ec. 41):
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{X]Ci+1l)} [ jcir1Vjcies" ]Ci+11)]Ci+1n]) f]Ci+1I)
: = : : * :

X, ; h. 9. ] [h, . . ] {f. . }

{ ]Ci+1n])} [ ]C'+1n])lc'+1l) ]Ci+1n])lci+1n]) ]Ci+1n])

v ] ] ( {ae]
|[[ jcir1j+1ci D] [ jCipa Dj+1ciq, M+ } f]+1ci+11) Ec.40
+ | : : | * :
|-[ jeien™j+1ci )] [hjCi+1nj)j+1Ci+1nj+1)]J {fi+1ci+1nj+1)}

{{X'OD}} |[[th jci ')] [ ]CI)JC 1)]] {{flc D}

: 3

{chini)} l[hjc- J)jc-‘)] [ joi™je;™ 1)“ {]c 1)}
| [hjcil)j—lcil)] [hjcil)j—lcinj)] | {fj_lcil)} }
+| : : * < :
l[hjcini)j—lcil)] [hjcini)j—lcini)“ {fj—lcini)}

( e () Ec. 41
e fi

Resaltar que aunque se estudia la union J;, se debe considerar las fuerzas
actuantes en los puntos de contacto de las uniones J;_; v J;,;. Estas relaciones se

sustituyen en la condicion de compatibilidad y se obtiene:
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[ ]Ci+1l)]Ci+1l) ]Ci+1l)]Ci+1n]) f]Ci+1I)
z : * ;
[ ]Ci+1n])lci+1l) ]Ci+1n])lci+1n]) ]Ci+1n])
[hjci+1l)j+1ci+1l)] [hjCi+1I)j+1Ci+1nj+1)] } {fl""lciﬂl)}
+ : : |*

-[hiCi+1nj)j+1Ci+1l)] [hjCi+1nj)j+1Ci+1nj+1)]

-I:hl'cil.)jcil)] [hjcil).jci"j)]-l {flcll)}}

* <

—[hicinj)jcil)] [hjcini)jcini)“ {fjcini)}
_ [hjcil)j—lcil)] [hjci')j—lcini): 1 { 1c }
: * : Ec. 42
—[hicinj)i—lcil)] [hi61nj)i—1cinj)]J {fj—lcini)}
( t )Y
e o {{f}}
: r= [H]]] * :

{hjcini)ji}t * {fjii} {ficmni)}

La Ec. 42 resulta de la sustitucion de la Ec. 40y Ec. 41 en la Ec. 39, el sistema cuenta

con seis parametros a evaluar. Cuatro de los cuales son vectores
{ {fj+1ci+1l)} } {{ficiﬂl)}} {{ficil)}} { {fj—lcil)} }
fuerza : , : , : , : , la matriz diagonal de
{fj+1ci+1nj+1)} {fjci+1nj)} {fjcinj)} {f]'—lcinj_l)}

[a unién [H]]] y el vector de fuerzas externas {fjci}.
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(7]
El vector de fuerzas externas < fic; } solo tiene una componente fj., no nula ya que
Lo/

en los ensayos experimentales se excitara unicamente un grado de libertad.

El sistema de ecuaciones desarrollado esta compuesto por tres ecuaciones, esto
significa que se requieren tres ecuaciones mas para la resolucion del problema.
Dos de ellas derivan de las medidas experimentales al componente ¢, :

g} | ([
{ j+1ciVji jeirs Vi

: v : . Estas se pueden expresar matematicamente
{Hj+1ci+1nj+1)ji} {Hicmnj)ii}

como

g | (Beea) ), [ b
{ ]+1Ci+11)]1 ]+1Ci+1l) ]+1Ci+1l)

= : Fje; = : fie, Ec. 43
{Hj+1ci+1nj+1)ji} {Xj+1ci+1nj+1)} {Xj+1ci+1nj+1)}

{Hjci+1l)ji} {chi+1l)} {chi+1l)}
s = s / Fie, = s / fic,

{Hici+1"i)ji} {chm“i)} {chm“i)} Ec. 44

En estas relaciones, la notacion en mayusculas {H}, {X} v F se utiliza para hacer
referencia a las receptancias, desplazamientos y fuerzas en la estructura
ensamblada, respectivamente. Los vectores {H} se obtienen a partir de las FRFs
experimentales. La igualdad entre los vectores {X} y {x} implica que los medidas
en la estructura ensamblada se deben realizar en los puntos de contacto definidos
para los componentes. La igualdad entre Fj, V fjc,es una consecuencia directa de

considerar el mismo grado de libertad n; tanto a nivel de componente como a

nivel de toda la estructura.
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X. X.
{ ]+1Ci+11)} { ]Ci+1l)}

Donde : y : necesitan una formulacion equivalente a Ec.
{Xj+1Ci+1nj+1)} {XjCi+1nj)}

43 y Ec. 44 para ser despejadas. Asi queda el sistema de estas dos ecuaciones

despejado
[hj+1ci+ll)j+1ci+1l)] [hj+1ci+1l)j+1ci+1nj+1)] {fj+1ci+1l)}
: . : % :
l[h]'"’1Ci+1n]*'1)]""1(3i+11)] [hj+1Ci+1n]+1)j+1ci+1n]+1)]J { ]+1Ci+1n]+1)
|[ [ i+iciicie” j+1cis1Pjcisa ™ } f]Ci+1l)
+ | : : | * :
l[hl'‘|'1Ci+1nj+1)]'Ci+1l)] [hj+1Ci+1nj+1)jCi+1nj)]J {iji+1nj)} Ec.45
H, }
{ ]+1Ci+1l)ll
= fjci * :
{Hj+1ci+1l)ij}
- |n ]
|[[ jCia" ]+1C1+1I)] [ jCi+1 )]+1c1+1 j+1) —I ]+1c1+1
| : . : | *
l[ jCit1 ]]+1C1+1I)] [ jCi+1 ]]+1C i+1 Hl)]J ]+1C1+1 Pj+) }
” jeiVje;" ]C1 )jei 1) JC 1"
+ | : : | * :
l[ jei™jei ]c1 Pje;™ J ]cH_lnl) Ec.46
H, }
{ ]Ci+1l)]1
= fie; * ;
H, }
{ ]Ci+1l)]1
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Se requiere obtener la ultima ecuacion del sistema para su resolucion, y se
obtendra de la medida de otra excitacién experimental aplicada a ¢; (Ec. 47 y Ec.
48).

{Hj—lcil)ji} {Xj—lcil)} {Xj—lcil)}
; = ; / Fi, = : / fic, Ec. 47
J J

{Hi—lcinj_l)ii} {Xi—lcinj_l) {X]'—1Cinj_1)

{Xi—lcil)} [hi—lcil)i—lcil)] [hi—1CiI)i—1Cini‘1)] ] {fi—lcil)}
: = : E : * :
{Xi—lci“"‘“} -[hj_lcinj_l)j_lcil)] [hi—lcinj_l)j—lcini—l)]J {fj—lcini—l)}
renes] o [reo] 1 ((60)
[ J‘lCiI)]Cil) ]—1cil)]cinl) f]cil)
-[hj—lqnj‘l)icil)] [hj—lci“i-l)jci“i)“ {fjcini)}

. : Ec. 48
{hj—lci”ij} * {fjfi}

+¢ SN

Teniendo en cuenta el vector desplazamiento de la Ec. 48 y sustituyendo en Ec. 47,
{f/i—ici’)}

se obtiene {
{f]j—lcini_l)}

} en funcion de fj,.

Después de obtener cada vector de fuerzas en funcion de fj.,, al sustituirlo en Ec.

38, esta fuerza se simplifica ya que todas las variables dependen de fi... Por lo

tanto, la Unica incognita que queda en la Ec. 38 es la matriz de union [H]]] Al
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resolver esta matriz, se obtienen la rigideces y los coeficientes de
amortiguamiento por medio de la Ec. 31 y Ec. 32. La resolucion se hace frecuencia
a frecuencia abarcando todo el espectro de interés, este viene marcado por el
rango de frecuencia de las medidas experimentales. Otro aspecto a considerar es
que los puntos de contacto en un componente deberian estar suficientemente
distantes entre ellos, para garantizar que el sistema esté bien condicionado ya

que se requiere la inversion de matrices.
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3.3.Aplicacion del acoplamiento de receptancias

inverso en estructuras de dos componentes

Con el fin de validar el método anteriormente desarrollado, en este apartado se
presentan dos casos practicos estudiados. En el primer caso se estudia una
estructura formada por dos vigas unidas mediante una unién atornillada. En el
segundo caso, el método desarrollado se aplica a un conjunto formado por dos
componentes (bancada-columna) de una taladradora-fresadora modelo Vario
BF20L.

3.3.1. Estructura formada por dos vigas

La estructura estudiada es la que se muestra en la Fig. 46a. Esta compuesta por
dos vigas idénticas de acero (secciéon transversal: 25mm*12mm, longitud: 500
mm) unidas mediante una unién atornillada (unién puntual). La Fig. 50b muestra
un detalle de la unién en el modelo de elementos finitos utilizado, donde se
indican los puntos en los que seran colocados, para este caso, los sensores de
aceleracion (lo mas proximo posible de la union). Los ensayos experimentales se

realizaron en una configuracion libre-libre (ver Fig. 50a)

(b)

Fig. 50. (a) Dos vigas atornillas en condiciones libre-libre (b) disefio union en

elementos finitos
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Para la obtencion de las receptancias de los componentes por separado, se ha
elaborado un modelo de elementos finitos. La union, en el modelo de la
estructura ensamblada, se ha representado mediante cuatro muelles-
amortiguadores tridimensionales, cuyas propiedades una vez obtenidas, deben
representar el comportamiento de la union real. El modelo de elementos finitos
tiene 3680 elementos hexaédricos de 20 nodos y 88 elementos pentaédricos de 15

nodos.

La estructura puede ser representada como en la Fig. 51. Se puede observar que
con respecto, a la formulacion general, se tienen de dos incognitas menos. En este
caso, solo se necesita una medida experimental para obtener el sistema de

ecuaciones expuesto en el apartado anterior.

fax

A

fla fl.b

fla‘*:' flb‘ﬁ'
Fig.51. Modelo de la estructura de vigas con union fija

En la Fig. 52, se muestra la rigidez dinamica obtenida para un rango de frecuencia
de 0 a 2kHz. Los valores obtenidos de rigidez de los cuatro elementos de union

mediante esta técnica se muestran en la Tabla 4.

Rigidez (N/m)
3

1|
N S &5 BN i DY A0 E5 a0 3

Frecuencia (Hz)
Fig. 52. Rigidez dinamica (azul) y rigidez estdtica (verde)
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Tabla 4. Valores de rigidez obtenidos

Elemento  Kx (%) Ry (%) Kz (%)

1 6,05E+09 1,46E+08 1,52E+08
1,35E+10 3,73E+08  1,41E+08
9,26E+09 8,73E+06  2,84E+08
2,95E+10 2,48E+08  2,63E+08

S W N

Con el objeto de validar los resultados, se realizé un analisis modal experimental

de la estructura real (los puntos de medicion se sefialan en la Fig. 53).

Fig. 53. Nodos utilizados en el andlisis modal experimental

En la Tabla 5, se muestran las diferencias en frecuencias de los modos y el MAC
obtenidos entre el modelo real y el modelo de elementos finitos usando los

valores de rigidez y amortiguamiento definidos anteriormente.

Tabla 5. Correlacion modelo EF y estructura real

FEA (Hz) EMA (Hz) Dif. (%) MAC
199.49 190.99 4.45 93.2
271.99 255.84 6.31 85.8
403.31 543.15 -25.75 79.6
463.36 402.92 15 73.3

Como puede observarse, la diferencia en frecuencias es baja en las 2 primeras y

alcanza un 25.75% en la tercera. En cuanto a los valores del MAC, se ha obtenido
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una buena correspondencia entre resultados numeéricos y experimentales para

los 2 primeros modos.

3.3.2. Estructura bancada-columna de fresadora BF20L

En este apartado se presenta el estudio realizado sobre la union entre la bancada
y la columna de una fresadora manual, modelo BF20L VARIO. La union esta
atornillada en cuatro puntos (Fig. 54c), con un par de apriete normalizado de

165Nm. Este tipo de union fija es caracteristica de las maquinas herramienta.

(a) (b) (c)

Fig. 54 (a) Taladradora-Fresadora BF20L Vario (b) columna-bancada (c) union

atornillada columna-bancada

Como en el caso anterior, los datos de partida del método de acoplamiento de
receptancias son las receptancias numeéricas de los componentes por separado y
las experimentales en cada punto de union. En la Fig. 55 se muestra el modelo de

union disenado de cuatro contactos A-B-C-D.
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(@) (b)
Fig. 55. (a) Modelo elementos finitos bancada-columna (b) modelo union A-B-C-D

Se obtuvo la matriz de receptancia de la union [H] para cada frecuencia de
muestreo dentro del rango definido por el test experimental (0-2000Hz). De sus
componentes diagonales se obtuvo las caracteristicas de rigidez para su uso en el

modelo de elementos finitos, expuestas en la Tabla 6.

Tabla 6. Rigidez de los puntos de contacto de la union disenada

Elemento  Kx (g) Ry (%) Kz (ﬂ)

m

1 1,07E+12 3,83+E11  T7,61E+10
2 6,89E+12 1.59+E12  2,86E+11
4 4,66E+12 9.02+E11  2,66E+11
5 2,48E+12 3,86+E11  6,84E+11

Mediante el uso del numero de "MAC" entre los modos numéricos y
experimentales, se puede validar el procedimiento desarrollado. Los resultados de
MAC se muestran graficamente en la Fig. 56, y se incluyen las diferencia en

frecuenciaenla Tabla 7.
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P
T 5
T2 3 4 e

Fig.56. MAC entre los modos numéricos y experimentales

Tabla 7. Correlacion entre resultados simulados y experimentales.

Orden AME(Hz) MEF (Hz) Dif.Frecuencia MAC

1 211.68 215.14 1.63 98.9
2 285.03 301.12 5.65 98
3 377.87 394.16 4.31 92.3
4 584.26 571.63 -2.16 85.1
5 604.93 585.3 -3.24 86.9
6 706.86 749.09 5.98 92
7 852.24 899.82 5.58 92.3
8 981.76 1003.1 217 90.3

3.3.3. Analisis de resultados

En el caso de la estructura formada por dos vigas unidas mediante una unién
atornilla, se debe resaltar que el tornillo abarca un area muy pequena, lo cual
obliga a que, en el modelo de elementos finitos, el espaciamiento entre los
elementos muelle traslacionales sea relativamente pequeno. En la Fig. 48b se
puede observar la disposicion de los 4 muelles tridimensionales, utilizados para
modelar la unién, siendo esta situaciéon poco adecuada para el procedimiento de
identificacion planteado. En cuanto al segundo caso presentado, la unién entre la
bancada vy la columna es mas adecuada para ser modelada considerando un
enfoque superficial, cada tornillo se puede modelar mediante un Unico elemento

muelle traslacional tridimensional, siendo la separaciéon entre los elementos
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suficiente problemas de mal condicionamiento en la aplicacion de la formulacion
IRCSA.

En cada estructura, los valores de las rigidices se obtuvieron mediante la
aplicacion del procedimiento IRCSA desarrollado en este trabajo. Estas rigideces
fueron consideradas, en los correspondientes modelos de elementos finitos, para
obtener las frecuencias y modos de vibracion numéricos. En las Tablas 5y 7 se
muestra la comparacion entre los resultados numéricos obtenidos con los
provenientes del analisis modal experimental, para cada caso. Esta comparacion
se ha basado en el calculo de la diferencia porcentual entre las frecuencias

obtenidas numéricamente y las experimentales y en los valores de MAC.

Del analisis de los resultados, se puede decir que, a pesar de la simplicidad de la
union atornillada de la estructura de dos vigas, sus resultados no son tan exactos
como los que se han obtenido para la estructura columna-bancada. Se desprende
de esto que el procedimiento desarrollado no ofrece una buena estimacion
cuando las uniones se modelizan con elementos de conexién con un espaciado
pequeno entre ellos. Esto se debe a, por un lado, que en esta situacion los
elementos de conexion no pueden transmitir los momentos en la unién, siendo
necesario considerar restricciones rotacionales para esta correcta transmision.
Por otro lado, el método IRCSA desarrollado requiere la obtencion de respuestas
en todos los puntos donde se definan los contactos. Por lo tanto, si dos o mas de
estas respuestas se obtienen en puntos cercanos, seran muy similares y la matriz
de receptancias puede ser singular, o cercana a serlo, con lo que el desarrollo
numérico puede dar resultados de rigidez que no permitan simular el

comportamiento de la maquina adecuadamente.
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3.4.Conclusiones

En este capitulo, se ha presentado un desarrollo del acoplamiento de
receptancias inverso que permite la obtencion de las rigideces y los
amortiguamientos en uniones entre dos componentes a partir de medidas
experimentales. Aun asi, esta tesis se ha centrado en la rigidez de las uniones, ya
que el amortiguamiento requiere un tratamiento especial para su correlaciéon con
el modelo real. Se ha decidido dejar como via de investigacion futura la aplicacion
de los amortiguamientos a las estructuras maquina-herramienta. El método es
general y permite el calculo para cada unidon que se encuentre dentro de una

estructura multi-componente.

El nimero de elementos para definir la union se establece teniendo en cuenta que
hay que definir suficientes grados de libertad para no necesitar la utilizacién de
FRFs rotacionales, pero limitando a su vez el numero de incégnitas para evitar

problemas numéricos en la resolucion del problema de identificacion.

Durante el desarrollo de la formulacion presentada se ha partido de la hipotesis
de linealidad y de la consideracion de elementos tipo muelle/amortiguador para
la modelizacion de la union, asi como otras consideraciones para la aplicacion de
este método especificamente para estructuras maquina-herramienta, como son
la utilizacion de zonas de contacto no puntual y la excitacion en solo un grado de

libertad que excite los modos del rango definido.

Finalmente, se demuestra que el modelo definido para la unién es adecuado para
representar el comportamiento del conjunto, por su reducida diferencia en
frecuencia y su alto valor de MAC. Por lo que los resultados obtenidos dan validez

al método para caracterizar uniones.
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4.Estudio numérico-experimental de

uniones en maquina-herramienta







4.1.Introduccion

Para la obtencion de un modelo que represente las caracteristicas reales de una
estructura maquina-herramienta es necesario un estudio, tanto numérico como
experimental, de cada uno de sus elementos. Esto incluye la modelizaciéon de sus
componentes, sistemas de guiado y mecanismos de accionamiento. En el capitulo
anterior, se presentdé el método de acoplamiento de receptancias inverso y

aplicaciones practicas sencillas.

En este capitulo, se presenta un estudio numérico experimental del centro de
mecanizado horizontal Danobatgroup DS-630 localizado en el centro tecnologico
IK4-ldeko (Fig. 57a) que servira como base de la aplicacion del IRCSA, que se
aplicara de forma practica a dicha maquina en el siguiente capitulo. Los modelos
de EF utilizados ya fueron definidos y actualizados por otros autores como
Hernandez-Vazquez et. al. [189], Albizuri et. al. [185]. El modelo de elementos
finitos de esta fresadora se muestra en la Fig. 57b. Tiene un total de 12795 nudos y
76770 grados de libertad. El numero de elementos utilizados es de 14980

elementos distribuidos con en la Tabla 8.

Tabla 8. Tipologia de elementos utilizados

Tipo elemento Numero de elementos

Lineas (2 nodos) 351
Triangulos (3 nodos) 2687
Cuadrilateros(4 nodos 11151
Hexagonos (8nodos) 484
Pentagonos (6 nodos) 226

El modelo tiene casi en exclusiva elementos tipos “Shell” y “Solid” ya que son los
gue menos distorsion causan en el mallado y son facilmente exportables a otros
programas comerciales como FEMTools. Los sistemas de guiado de la maquina se
han modelizado como elementos tipo muelles. Los accionamientos, guias vy

componentes de la maquina son de acero, y la bancada es de fundicion gris.

Los componentes son las unidades basicas en las que se puede dividir las

estructuras maquinas-herramienta. Son unidades que por su rigidez (aunque



puedan tener uniones internas, como la del patin atornillado al componente
asociado) se pueden considerar un conjunto, y por tanto, su error con respecto al

modelo de elementos finitos se considera despreciable.

Consola

Carnero

Bancada

(a) (b) (c)

Fig. 57. (a) Fresadora horizontal DS-630 (b) modelo EF (c) emparejamiento modal del
1 modo AME

Dicha maquina-herramienta tiene tres ejes lineales que le dotan de movimiento
en los ejes X-Y-Z. La forman cuatro componentes principales: bancada, columna,

consolay carnero (Fig.58).
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Fig. 58. Componentes que forman DS-630: (a) Columna, (b) Consola, (c) Carneroy (d)

Bancada

La Tabla 9 muestra las especificaciones cinematicas de la maquina en términos de
limitacion de recorridos, maximo avance y aceleracion de los ejes. Todos ellos
conectados por guias lineales con patines cuyos elementos rodantes son rodillos.
Mientras que las guias de los ejes X e Y son INA RUES55 HL, el eje Z es INA RUE45
HL.

Tabla 9. Especificaciones cinemadticas

AXxis X Yy Y4
Recorrido (mm) 1000 800 630
Velocidad ejes (mm/min) 60 60 60
Aceleracion (mm/s?) 10 10 10

En El eje X se tiene una guia que provee de movimiento relativo entre la bancada
y la columna y es accionado por un motor lineal. Los ejes Y y Z estan accionados
por un sistema husillo a bolas, permitiendo el movimiento entre columna-consola

y consola—-carnero, respectivamente.

Las uniones se han dividido en accionamientos y sistemas de guiado. En la Fig.
59a, se muestra el husillo del accionamiento de la unidon columna-consola.
Mientras en la Fig. 59b se muestra el sistema de guiado lineal en la union columna-
bancada. Teniendo la misma configuracion en las uniones columna-consola y
consola-carnero. Como se puede observar, la columna se une al patin por medio
de 6 tornillos, por lo que en el modelo de elementos finitos, se ha planteado que el
patin esta rigidamente unido a la columna. Mientras que el rail se encuentra unido

rigidamente a la bancada.
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Columna

Bancada

(b)
Fig. 59. (a) Husillo de accionamiento columna-consola, (b) sistema de guiado lineal

de la union bancada-columna

Se ha realizado esta division ya que se procedera a aplicar diferentes métodos
para su caracterizacion. Mientras que los accionamientos se calcularan por medio
del modelado mecanico de sus componentes, el sistema de guiado se calculara
por el método del IRCSA desarrollado en el capitulo 3 y aplicado en el capitulo 5.
Esto es debido al distinto comportamiento que tiene cada uno cuando la maquina
se mueve a diferentes posiciones de trabajo. Las caracteristicas dinamicas del
accionamiento varian segun la longitud del husillo, que deriva de la posicion en la
que se encuentren los componentes. Las caracteristicas dinamicas del
accionamiento varian segun la longitud del husillo dependiendo de la posicion en
la que se encuentren los componentes en el area de trabajo, pero los nodos que
unen son los mismos. Sin embargo, en la rigidez de los sistema de guiado es a la
inversa, se ha supuesto constante en todas las configuraciones en el area de

trabajo, pero lo que si varian son los grados de libertad en los que se aplica.
Este capitulo trata dos objetivos fundamentales:

e Caracterizar las uniones de los accionamientos de forma experimental

para su introduccion directa en el IRCSA mediante un estudio in situ.
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e Estudio de los modos de una estructura en funcion de la rigidez de la union.
Este analisis pretende obtener un mejor conocimiento del

comportamiento de los modos de la maquina estudiada.

El rango de frecuencia en el que se debe realizar el estudio se ha tomado del
estudio de Iglesias et. al. [90] en el que se concluye que las vibraciones
estructurales mas importantes suceden entre 50 y 125Hz. Este rango de
frecuencia es el que hay que excitar adecuadamente en la toma de medidas

experimentales.

Ambos métodos requieren de medidas experimentales. Por lo que en esta
introduccion se presentaran los diversos dispositivos que se han utilizado para

obtenerlas.

Por un lado, en el estudio de los accionamientos se han obtenido desplazamientos
por medio del propio control de la maquina y de relojes comparadores. Se han
medido fuerzas por medio de una célula de carga Kistler type 9212 y con un

sistema de adquisicion Pulse de Briiel & Kjaer con amplificador (Fig. 60).

Fig. 60. (a) Adquisicion con Pulse de Bruel ec Kjaer y amplificador (b) célula carga

Kistler Type 9212y reloj comparador
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El sistema de adquisicion se debe configurar dependiendo de las fuerzas que se
vayan a medir, es decir, la relacion entre el voltaje transmitido por el amplificador
y la fuerza. Dicha funcion depende de la sensibilidad del sensor, del voltaje de

salida y del rango del amplificador (Ec. 49).

Voltaje de salida

|4
Ratio (— ) = Sensibilidad del
aro (N) ensibridac ael sensor= Rango de amplificador

p Sv Ec. 49

C
=1222— ——
N *RangopC

Tabla 10. Ratio para diferentes rangos del conjunto célula de carga/amplificador

Rango Ratio
100 1.63666121
500 8.18330606

2000 32.7332242

10000 163.666121

40000 654.664484

200000 3273.32242

1000000 16366.6121

Las receptancias experimentales que se utilizaran se han obtenido por medio del
analizador de senales OROS- series 3 con el software NVGate, acelerometros
triaxiales PCB 356A2 y un martillo PCB 086D20 (Fig. 61).
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(@) (b)
Fig. 61 Analizador de senales OROS series 3 (c) acelerometros triaxiales PCB 356A2 y
un martillo PCB 086D20

Por otro lado, las receptancias numéricas de los componentes individuales en

condiciones libre-libre han sido calculadas por medio de software FEMTools®.
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4.2.Diseno de accionamientos

Como se ha dicho anteriormente, la maquina DS-630 consta de tres
accionamientos que le permiten moverse en los ejes X, Y y Z. Dos de ellos estan
accionados por motores rotativos y husillos a bolas (Fig. 62a y Fig. 62b) mientras

que el tercero (el eje X) se mueve gracias a un motor lineal.

Fig. 62. Accionamientos de la fresadora DS-630. (a) Accionamiento husillo a bolas
union consola-carnero (b) Accionamiento husillo a bolas uniéon consola-columna (c)

Accionamiento lineal union bancada-columna
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Es caracteristico de los husillos a bolas que su rigidez varie con la posicion del
componente accionado. A medida que la mesa se aleja del motor, la rigidez axial
disminuye, ya que hay mas longitud entre el motor y la tuerca. El modelo del
accionamiento para diferentes configuraciones de los husillos se puede observar

en la Fig. 63.

Apoyo

Acoplamiento Tuerca

(b)

Fig. 63. Accionamiento husillo a bolas (a) con ambos extremo fijo y acoplamiento,

(b) con un extremo fijo, el otro movily acoplamiento

Para el caso en el que sus dos extremos sean fijos (Fig. 63a) la rigidez se puede
calcular mediante la Ec. 51. En esta ecuacion la rigidez del husillo Ry, €5
funcion tanto de la longitud del motor hasta la tuerca L, como de la longitud
desde la tuerca hasta al extremo fijo L,. Mientras que en el caso que nos ocupa
(Fig. 61Db), la rigidez del husillo con el extremo movil solo depende de L, (ver Ec.

50), el cual se calculara posteriormente.
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Riusitto = e Ec. 50
Husillo — 1000 * Ly * Ly, C.

Cuando el montaje tiene una configuracion fija-fija la rigidez aumenta y con ello
aumenta la precision del sistema al reducirse el error, aunque tiene ciertos
inconvenientes durante su funcionamiento que, desaconsejan su eleccion en
algunas situaciones. Uno de ellos, es que al aumentar la temperatura del husillo
los extremos no permiten su expansion y se generan tensiones de compresion
anadidas en el husillo. Este fendbmeno se agrava cuando el husillo es de gran
longitud o de gran grosor en detrimento de la capacidad tanto estatica como

dinamica.

Aun asi, hay otras formas de anadir rigidez al conjunto sin recurrir a la de fijar el
extremo libre, como la de incrementar el diametro del husillo o precargar la
tuerca. Estas dos soluciones incrementan la precision de posicionamiento de la
mesa. Ambas tienen también sus inconvenientes si se precarga en exceso. La
primera de ellas es aumentar el peso del conjunto, con ello aumentar las inercias y
las fuerzas necesarias para mover el conjunto. Mientras que la segunda hace que
haya un mayor rozamiento con una mayor generacion de calor. Por lo que un
compendio de estas dos soluciones puede contrarrestar la disminucion de rigidez
del husillo. Ademas, la precarga de la tuerca es una solucion, en gran medida del
denominado, "backlash”. Este fendmeno hace que se pierda precision cuando el

sentido de giro se invierte ya que sin precarga la tuerca tiene holgura.
En el caso de la maquina seleccionada, el acoplamiento lo sustituye un sistema

polea correa. En la Fig. 64a se muestra un esquema de este conjunto, y en la Fig.

64b se representa su modelo simplificado.
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Motor/Encoder

Correa
Husillo
Polea

Tuerca

Rodamiento Husillo Tuerca

(b)
Fig. 64. (a) Modelo mecdnico de los accionamientos de la fresadora DS-630 (b)

Modelo simplificado de componentes

Este sistema en la maquina real se muestra en la Fig. 65, donde el motor se
encuentra desplazado del eje del husillo, que se encuentra protegido por una

carcasa de plastico.

Fig. 65. Motor y transmision polea-correa hasta eje de husillo
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Para la caracterizacion de la rigidez del accionamiento es necesario conocer la
rigidez de cada uno de sus componentes. Como tienen una disposicion en serie, la
inversa de la rigidez total del accionamiento R, . ionamiento €S 12 Suma de las
inversas de las rigideces de los componentes que lo componen segun la Ec. 51, es
decir, la suma de la inversa de la rigidez del sistema de transmision polea-correa
Rivansmision. @ rigidez del husillo Ryy,qin0. 12 rigidez de la tuerca Ry, ..oV |2 rigidez

del rodamiento axial R,,4amiento-

1 1 1 1 1
= + + + Ec. 51

Raccionamiento RTransmisi(’m RHusillo RTuerca Rrodamiento

Como se puede observar, en este analisis se tiene en cuenta la pérdida de rigidez
axial equivalente debida a la flexibilidad torsional del conjunto de transmision
polea-correa. Por tanto, es necesario obtener su rigidez, pero ésta es dificil de
estimar de forma tedrica y depende del montaje (del cual no se disponen los
detalles). La rigidez hallada de la polea-correa en una posicion se mantendra
constante en otras posiciones del accionamiento. En la Ec. 52 se despeja la rigidez

axial equivalente de la transmision.

1 1 1 1 1
= - ( + + ) Ec. 52

RTransmisién R accionamiento RHusillo RTuerca Rrodamiento

Segun fabricante, la rigidez de la tuerca a bolas es Ry erca = 290& mientras que la

. e . N .. . . .
rigidez de los rodamientos R,,qumiento = 1300u—m. El dnico término que varia en

funcion de la posicion es la rigidez del husillo Ry,sio Y2 que los demas se
mantienen constantes. La rigidez del husillo se puede calcular como en la Ec. 53.
Siendo el area del husillo 4 = = 1#,;;,, calculada mediante el radio del husillo
r = 22 mm, el médulo de Young del material E = 210 GPa y la longitud desde la

polea hasta la tuerca L,.
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N
N A(mm?) * E (mmz) Txr? % E
Hus ( ) = = Ec. 53
wm L
Lo(mm) * 1000 (ﬁ) a

pm

En el eje Y, la longitud del husillo en la posicion retraida (Fig. 67a) es L, = 402mm,
mientras que en la extendida (Fig. 67b) L, = 795mm. En el eje Z, la longitud en la
posicion extendida (Fig. 67c) es L, = 867mm y en la retraida (Fig. 67d) es L, =
561mm.

Para la obtencion de la rigidez de la transmision se procedio a la medicion de
fuerza-deformacion en movimientos cuasi-estaticos del carnero contra sélidos
practicamente indeformables (Fig. 64). La fuerza se midié6 mediante la célula de
carga de alta impedancia KISTLER tipo 9212. Las deformaciones se obtuvieron a
partir de la diferencia de posicion medida por el encoder del motor del
accionamiento y el desplazamiento medido por la regla optica lineal ubicada en la
guia (Fig. 66). La medida interna del encoder, en realidad, da la posicidon angular
girada por el motor, y en la interfaz grafica muestra la longitud. El control realiza el

calculo por medio del paso del husillo.

q - Qomﬂ" == 0.000] e

0.000] nen
0.000] mm
e—— 0,000} 1000/mn
o ——— b

“

. ] 1= HEIT
. 3 -318.913| e
Y . — e —t-_- men
: e
= | 0.009, mm
| 0000 mm

Fig. 66. Ensayos de medicion de fuerzas en diferentes configuraciones y detalle de la

posicion de la regla y encoder enmarcada en azul y rojo respectivamente
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Ha sido necesario realizar cuatro ensayos para determinar y validar la rigidez de la

transmision del accionamiento:

1. Carnero en posicion mas alta. El husillo Y se encuentra retraido y se aplica

un desplazamiento hacia abajo (Fig. 65a)

2. Carnero en posicion mas baja. El husillo Y esta extendido y se aplica un

desplazamiento hacia abajo (Fig.67b).

3. Carnero extendido en posicion alta. El husillo Z se encuentra extendido y se

aplica un desplazamiento hacia la izquierda (Fig. 67¢).

4. Carnero retraido en posicion alta. El husillo Z se encuentra retraido y se

aplica un desplazamiento hacia la izquierda (Fig. 67d).

(a) (b) (c) (d)

Fig. 67. Posiciones de los accionamientos (a) Husillo Y extendido (b) husillo Y retraido
(c) husillo Z extendido (d) husillo Z retraido

Las deformaciones del husillo se obtendran de la diferencia de posicion entre el
encoder del motor del accionamiento y el desplazamiento de la regla 6ptica lineal
del accionamiento. Cuanto mas extendido se encuentre un husillo, mayor es su
longitud L y por lo tanto menor rigidez Ry, i1, S€gUn Ec. 54. Se conocen las

longitudes del husillo en cada posicion por medio del plano de montaje del husillo.
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La relacion fuerza-deformacion del husillo en las diferentes posiciones se muestra

en el grafico de la Fig. 68.

12000
10000 (a)
// y = 142.65x + 761.58
8000 AL
z / =8 (b)
S 6000 y =115.65x + 776.68
3
bt
4000 (c)
2000 -
. (d)
0 -

0 50 100 150
Deformacion (um)

Fig. 68. Rigidez experimental de los accionamientos

Con estos valores se puede calcular la rigidez del husillo Ry, Y Obtener la rigidez

de los accionamientos. En la Tabla 11, se observa el planteamiento a seguir.

Primero se parte de la rigidez de los accionamientos medidos experimentalmente
en la posicion 1. Se calcula la rigidez de transmision en la posicion 1 que sera igual
a la de la posicion 2 y mediante las rigideces del husillo en la posicion 2 se puede
hallar la rigidez del accionamiento en la posicion 2. De esta forma se puede
obtener la rigidez del accionamiento en cualquier posicion sabiendo la longitud

del husillo.
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Tabla 11. Cdlculo tedrico de 1a Rryrgnsmisisn €N husilloYy Z,y calculo de la

Ryccionamiento t€Niendo en cuenta la variacion de Ry g0

. e N
ngldez (u_m) RAccionamiento RHusillo Rrodamient RTuerca RTransmisic’m
< Accionamiento Y
) 142.7 794 1300 290 652.6
K® (Fig. 5a)
[72)
0 Accionamiento Z
o 719.2 368 1300 290 150.33
(Fig. 5¢)
. e N
ngldez (M_Wl) RTransmisi(m RHusillo Rrodamiento RTuerca RAccionamiento
(o]
c AccionamientoY
0 . 652.6 368 1300 290 121.4
‘O (Fig. 5b)
8 Accionamiento Z
a 150.33 569 1300 290 713.6
(Fig. 5d)

Tabla 12. Error cdlculo Ry ipnamiento t€OTiCO frente a experimental

Diferencia de R, cionamiento Teorica Real Error (%)
Accionamiento Y 121.4 115.65 -4.73
Accionamiento Z 73.6 76.5 3.26

El tercer accionamiento, en direccion X, véase la Fig. 62¢, es un accionamiento
lineal que trabaja bajo fuerzas creadas por campos magnéticos. La sincronizacion
de estos campos dota de movimiento relativo a los componentes de la union.
Estos accionamientos permiten una gran aceleracion y una velocidad superior al
de los husillos a bolas convencionales. Ademas, es un mecanismo de no contacto
y de nula friccion en su funcionamiento. Por lo tanto, las fuerzas generadas
durante el corte se transmiten directamente del motor al componente accionado
[190]. Por tanto, la rigidez dependera del sistema de control que se halla

programado. Con un sistema de control bien ajustado su rigidez es muy elevada
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por lo que se ha creido conveniente para este trabajo modelizar este
accionamiento como infinitamente rigido. El estudio del sistema de control se
encuentra fuera del campo de estudio de esta tesis ya que ha sido imposible
obtener los modelos de control de dicho accionamiento. Por otro lado, su
caracteristica dinamica mas especial es que la rigidez no \varia,

independientemente, de la posicion donde se encuentre.
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4.3.Estudio experimental del comportamiento modal

de uniones en estructuras maquina-herramienta

En este apartado, se ha planteado un estudio para la comprension de como afecta
la modelizacion de las guias al comportamiento dinamico de la estructura. Es un
paso previo a la posterior aplicacion del acoplamiento de receptancias inverso
(capitulo 5). La forma en el que se plantee el modelo es esencial para conseguir

una buena correlacion entre el modelo experimental y el modelo real.

Con el fin de analizar la forma 6ptima de modelar los elementos de union, se ha
seleccionado el subconjunto carnero-consola de la estructura, como ejemplo
para la aplicacion del método numérico (Fig. 69a). Este subconjunto se estudiara

en condiciones libres

La union consta de dos railes fijados en la parte inferior del canero y cuatro
patines fijados a la consola. Como senala Gaul et al. [191], la influencia de la
dinamica estructural depende en gran medida del diseno de las uniones
individuales. Una unién con una buena distribucion de puntos de contacto puede
reproducir la dinamica del sistema de una manera fiable. Por otro lado, un
numero elevado de puntos de contacto incrementa el rango de las matrices
involucradas en el acoplamiento de receptancias inverso, por tanto, se

incrementa el esfuerzo computacional.

Con el objetivo de modelar la union de la forma mas sencilla y con el menor
numero de conexiones, pero que represente el comportamiento dinamico
adecuadamente, se ha realizado un analisis por comparacion de modelos
numeéricos, utilizando para esta comparacion la diferencia porcentual entre las
frecuencias propias, y el valor de MAC entre modos de vibracion. En la Fig. 69bcd
se muestran los tres modelos propuestos para modelar la union (se representa un
lado de la unién, con un rail y dos patines): cuatro contactos (uno en cada patin),

ocho contactos (dos en cada patin) y 16 contactos. Cada modelo se define por el
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numero de elementos muelle tridimensionales que conectan el carnero con la

consola.

8329

(a) (b) () (d)

Fig. 69. (a) Modelo carnero-consola (b) 4 contactos; (c) 8 contactos; (d) 16 contactos

Los tres modelos cumplen los requerimientos comentados en capitulo 3 para una
caracterizacion adecuada para la union, es decir, tienen, al menos, tres elementos
muelle que estan bien separados. Para observar el comportamiento dinamico de
la uniodn, se ha realizado un analisis modal numérico para cada valor de rigidez de
los muelles. Se ha considerado dar el mismo valor de rigidez a todos los muelles

en cada iteracion.

Se ha realizado un analisis modal numérico para cada valor de rigidez desde un
valor de TE7 N/m hasta 1TE10 N/m. Se ha seleccionado esta franja porque es en esa
franja de valores donde la frecuencia cambia su tendencia lineal de crecimiento
por una tendencia asintoética. En la Fig. 70, se muestra la variacion de la frecuencia
en Hz del primer modo dependiendo de larigidez de |a union para tres modelos de
la union. Se puede observar que el comportamiento de dicha frecuencia tiene una
forma similar en los tres casos a medida que se incrementa la rigidez, difieren a la
frecuencia a la que pueden llegar. Todas las curvas muestran una asintota
horizontal a valores altos de rigidez, el cual indica la rigidez maxima que se puede
obtener en cada modelo. Para el caso de 16 contactos, la frecuencia es de 156Hz,
sin embargo, la frecuencia maxima con 4 contactos es de 112Hz. Este estudio es
atil, ya que, si el modo experimental tuviera su primer modo a mas 112Hz, el

modelo de 4 contactos tendria que ser directamente descartado.
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Rigidez en cada contacto (N/m)
Fig. 70. Frecuencia del primer modo de vibracion con diferentes valores de rigidez en

cada contacto

Como es logico, los resultados muestran que el modelo de 16 contactos requiere
menor valor de rigidez en sus contactos y por ello puede alcanzar mayores
frecuencias (unién mas rigida). En teoria cuantos mas contactos mejor se
aproxima el modelo. Aunque un numero elevado de elementos de unién no es
recomendable para el método de acoplamiento de receptancias inverso ya que
aumenta el tamano de las matrices a invertir. Por lo que, se ha realizado una
validacién para ver si es posible una disminucion en el numero de contactos y se
ha realizado por medio del valor del MAC [192]. Un valor de MAC alto entre

modelos indicara una buena correlacion.

Para ello, se ha calculado el primer modo flexible para cada valor de unién por
cada modelo. En la Fig. 71, a modo de ejemplo, se muestran los resultados del
modelo de cuatro contactos. Se han fijado dos frecuencias de referencia 80Hz y
100Hz senaladas en la Fig. 71 como dos lineas horizontales. Se han obtenido las
rigideces Sg, v S0 @ dichas frecuencias de los tres modelos por medio de la media

logaritmica.
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Inint stiffness (M/m)  LO0E+08  —> G “— SO0EH0E % G, €— 1,00E+03

0.00 0.00 0.00
0.01 0.01 0.01

% | Wgdbodymode o e o
g 4.61 5.75 6.15
g 14.02 14.07 14.08
£ 1"flexible mode —» 7350 . a0 99,56 o .. 105,22
7766 104,30 111.09

115.75 162,43 172.93

_ 177.87 247,70 243,64

Fig.71. Cdlculo rigidez a 80Hz Sz)y a 100Hz S, para el modelo de cuatro contactos

Para no tener solo en cuenta el primer modo, en este analisis se han tenido en
cuenta los diez primeros modos de cada modelo para las rigideces Sz, Y S;00- S€
han comparado los modelos mediante el valor de MAC entre 16 contactos y 8
contactos y entre 16 y 4 contactos a esas frecuencias de referencia. En la Tabla 13,
se muestran los valores medios de MAC de los primeros 10 modos entre el modelo
de 16 contactos y los otros dos modelos a frecuencias de 80 Hz y 100 Hz. Un valor

alto de MAC y bajo error en frecuencia muestra un comportamiento similar.

Tabla 13. Valores de MAC entre el modelo de 16 contactosy los otros dos

Frecuencia de referencia 80 Hz 100 Hz
8 contactos 4 contactos 8 contactos 4 contactos

Valor medio de MAC primeros 10 modos

frente amodelo12 contactos 9.7 94 99.0 94.9

Error medio en frecuencia de primeros 10

modos frente a modelo 12 contactos (%) 58 47 3.5 4.1

Los altos valores de MAC, por encima de 94, y las bajas diferencias porcentuales
de las frecuencias, por debajo del 6%, indican que hay buena correlacion entre un
modelo de union de dieciséis contactos y un modelo de cuatro contactos. Por lo
que se ha decidido que el modelo mas simple es valido para este proceso de

modelizacion.
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4.4 Estudio del comportamiento de los modos flexibles

y de solido rigido

El analisis que se presenta en este apartado tiene como objetivo evaluar la
evolucion de los modos de vibracion a medida que se rigidiza una union, con el fin
de a comprender y de clasificar la tipologia de los modos que se calculan
mediante el analisis modal. En este apartado, se utilizara el numero MAC entre

diferentes ensayos para obtener la similitud entre modos de vibracion.

Los modos de cualquier estructura de dos o mas componentes se pueden
clasificar por el comportamiento ante el incremento de la rigidez de las uniones
que los unen. Para observar este comportamiento se ha seleccionado la
subestructura carnero-consola de la fresadora DS-630 en condiciones libres,
estudiada en el subapartado anterior. Se ha realizado un analisis modal numérico
para obtener los 20 primeros modos de vibracion considerando valores de rigidez
que se han variado desde un valor 1e3 N/m hasta 9e10 N/m. La variacion de la
rigidez en cada iteracion ha sido muy pequena para poder comparar los modos
con la anterior iteracion. Se han realizado 72 analisis modales numéricos
incrementando la rigidez realizando una sucesion logaritmica: 1e3, 2e3, 3e3..., 1e4,
2e4, 3e4,..., 1e5, 2e5, 3e5,...,.8e10 y 9e10. Para después recoger los resultados en

graficas semilogaritmicas (Fig. 72)

Los resultados se muestran en la Tabla 14, donde se indica en las columnas los
resultados de frecuencia para los 20 primeros modos, obtenidos para algunos
valores de rigidez, a medida que se van incrementando estos valores. Se puede
observar, en esta tabla, que inicialmente se tienen 12 modos de soélido rigido
(enmarcados en verde) ya que como la rigidez es tan baja, los solidos se pueden
considerar independientes y en condiciones libres. Solo 6 de estos modos
contintan siendo modos de sélido rigido cuando la union tiene una rigidez tan

elevada que se consideran un Unico componente (enmarcados en morado). Los
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otros 6 modos de sélido rigido iniciales se han convertido en modos flexibles

cuando larigidez es elevada.

Para seguir el rastro de los modos, ya que al rigidizar la union la frecuencia cambia

v los modos de vibracion respectivos, es necesario realizar una comparacion MAC

entre los modos obtenidos entre valores de rigidez consecutivas. Si el incremento

de rigidez es pequeno, el arrojaran valor del MAC es alto. De esta forma seguir el

rastro de los modos. Esto es util cuando las frecuencias entre dos modos se

encuentran muy cercanas (enmarcado en amarillo)

Tabla 14. Resultados de los primeros 20 modos del analisis modal al modelo de EF

Orden
Rigidez unién | 4 gog403 1.00E+06 6.00E+07 2.00E+08 1.00E+09 final
(N/m) 9.00E+10 | oo
PE—
I Fooo || 10
12 Modo (Hz) |1  0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 1 1
| ] L] 20
22 Modo (Hz) |I  0.00 0.00 0.00 0.00 0.00 10.00 1
| ] | | 30
32 Modo (Hz) |1 0.06 0.07 0.07 0.07 0.07 10.07 1
| 1 I o
42 Modo (Hz) |} 0.19 3.01 3.91 4.40 4.42 1442 1| 6
| 1 I ge
52 Modo (Hz) [j 0.22 3.93 4.43 4.80 5.91 1653 1
] °
62 Modo (Hz) : 042 [~ 1081 14.00 14.04 14.09 :14.12| 7
-— e o
72 Modo (Hz) I 0.66 - | 1097 62.56 86.89 105.22 112.07 3
82
82 Modo (Hz) : 0.87 « | 12.00 66.33 91.52 111.09 118.81
100
92 Modo (Hz) ! 0.97 - | 16.98 97.29 139.28 172.93 185.40
120
102 Modo (Hz) ! 5.04 - | 2134 147.80 215.68 248.64 249.83
' [
112 Modo (Hz) |!  6.54 - | 27.64 186.94 244.88 261.86 274.82 9
I 244.88
207. 260. 110
122 Modo (Hz) |L 1526 ) ~ | 33.11 _207.08 6038 290.53 296.47
I 246.68 13¢
132 Modo (Hz) || Il | 24672 20028 | - 268.82 300.79 315.00
1 H T 150
142 Modo (Hz) |y 286.69 1| - | 287.46 208.76 | 307.13 331.49 343.69
1 H 142
152 Modo (Hz) |y 295.49 1| - | 295.54 32743 | - | 32202 346.27 347.35
L
170
162 Modo (Hz) : 347.27 1| | 347.38 360.68 '::} 406.09 414.93 418.63
|
162
172 Modo (Hz) : 376.87 1| | 377.21 394.24 | 415.23 431.70 432.03
I 200
182 Modo (Hz) : 395.20 1| | 396.06 41111 | 430.75 456.97 477.58
|| 18¢
192 Modo (Hz) ! 399.07 1| | 399.25 421.33 | 451.89 473.59 480.98 8
H I 192
202 Modo (Hz) I 407.11 1| | 407.38 430,99 ! 464.57 483.61 488.16
[ o g
b= —====I Modos flexibles Modos solape
pEmmm—=— 7 2 .. e e pEmm———== 3 'S P .
| I —— I Modos sélido rigido iniciales |l emememama—— I Modos sélido rigido finales
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Fig.72. (a) 6 nuevos modos flexibles (b) modos flexibles desde el inicio

De acuerdo con los resultados obtenidos, se puede extraer que la unioén tiene mas

influencia en los nuevos modos flexibles que en los modos flexibles originales. La

variacion de sus frecuencias es mayor y dicho cambio comienza en un orden de

magnitud menor derigidez.

Como conclusion a este estudio se puede decir que los modos que se encuentren

entre OHz y 246Hz (frecuencia del primer modo flexible Fig. 72b) son modos

flexibles nuevos y que son muy sensibles a la rigidez de la union. Como se ha

indicado anteriormente, las curvas (Fig. 72a) tienden a un valor maximo de

frecuencia que depende de la maxima rigidez que puede transmitir el diseno de la

union.
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4.5.Conclusiones

Este capitulo se ha centrado en la modelizacion tanto numeérica como
experimental de las uniones que se encuentran en la maquina-herramienta DS-
630. Se pone de manifiesto la gran influencia que tiene la correcta modelizacion
de las uniones para la obtencion de modelos fiables. Las conclusiones de este
estudio son un paso previo para la aplicacion del método del acoplamiento

inverso presentado en el capitulo 5.

1. Se razona la eficiencia de distinguir las uniones entre sistemas de
accionamiento y sistemas de guiado. En el caso de los accionamientos sus
valores de rigidez se pueden estimar mediante un estudio de su
comportamiento mecanico. Se plantea que los sistemas de guiado se
analicen mediante la aplicacion de la metodologia IRCSA. Esto se debe al
distinto comportamiento que tiene de cada sistema cuando se quiere
modelizar la estructura en diferentes posiciones de trabajo. Las
caracteristicas dinamicas del accionamiento varian segun la longitud del
husillo, y se ha supuesto que la rigidez del sistema de guiado es constantey

dependiente de los grados de libertad en contacto.

2. Se caracterizan las uniones de los accionamientos husillo a bolas de forma
experimental, para su introduccion directa en el modelo, previos a la
aplicacion del método IRCSA. Para ello, se ha tenido en cuenta el estado
actual de las uniones, pudiendo obtener su rigidez en cualquier
configuracion en el area de trabajo. Esta metodologia requiere de la
medicion en dos configuraciones de cada accionamiento para la obtencion
de la rigidez del sistema de transmision del accionamiento, del que no se
dispone informacion del fabricante. Los valores obtenidos de rigidez en los
accionamientos se han aplicado en el método del IRCSA expuesto en el

capitulo 5.
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3. El estudio numérico de las uniones llevado a cabo permite entender la
interaccion de los componentes y disennar un modelo de unién que tenga
un menor numero de contactos pero que se comporte aproximadamente
a uno mas complejo. En este caso, se verifica que un modelo del sistema
de guiado de cuatro contactos se comporta adecuadamente frente a unos
de 16 contactos. Lo demuestran los altos valores de MAC obtenidos, por
encima de 94, y las bajas diferencias en porcentaje de las frecuencias, por
debajo del 6%.

4, Se demuestra que el modelo de elementos finitos tiene un valor maximo
de rigidez en la union y su valor es menor cuando menor es el numero de
contactos en dicha union. Dicho maximo, define la maxima rigidez que

puede transmitir dicho modelo.
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5. Aplicacién y validacion del método de
acoplamiento de receptancias inverso
en una fresadora horizontal en

diferentes configuraciones







5.1.Introduccion

En este capitulo, se expone la aplicacion practica del método del acoplamiento de
receptancias inverso para la caracterizacion dinamica de las uniones y el método
de Craig-Bampton para la reconfiguracion de la estructura maquina-herramienta.
El desarrollo de la formulacion de este método se plantea en el capitulo 3.
Ademas, se han empleado los resultados y las conclusiones obtenidas en el

capitulo 4.

Primero, se presenta la definicion de los modelo de la maquina-herramienta DS-
630 que se va a estudiar. Los modelos constan de las configuraciones Ay B de la
estructura de la maquina. Por lo que se presentaran los puntos de contacto en
estas configuraciones, obtenidas en el capitulo 4. Ademas, se identificaran las

rigideces de los accionamientos para la configuracion A y B.

Posteriormente, se calculan las rigideces de los sistemas de guiado por la
aplicacion del método de acoplamiento de receptancias inverso. Esta
caracterizacion se realiza para la configuracion A y se mantendran estos valores

para la configuracion B

Para la validacion de esta caracterizacion de accionamiento y guiado, se aplicara
el ya formulado método de Craig-Bampton en la estructura maquina-
herramienta DS-630 para la configuracion A. Se valida por medio del
emparejamiento modal entre el modelo obtenido y el modelo real de la maquina,
tanto con valores de MAC como con la diferencia en frecuencias de los modos. El
modelo real se obtenido por medio del analisis modal experimental practicado a

la configuracion A

En un ultimo paso, se vuelve a utilizar el método de Craig-Bampton pero esta vez
para su uso en la reconfiguracion de la maquina a su configuracion B. Este paso se

valida con el modelo experimentalmente por medio del emparejamiento modal.
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Por lo que, se requiere del analisis modal experimental de la configuracion B. De
esta forma, se podria aplicar el método Craig-Bampton a cualquier configuracion
calculando la rigidez de los accionamientos, ya que los de los sistemas de guiado

son constantes.

El objetivo de esta metodologia es la identificacion practica de las uniones y su
uso para obtener las propiedades dinamicas en cualquier configuracion de las
estructuras maquina-herramienta y asi obtener sus propiedades dinamicas, es

decir, modos y frecuencias modales.
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5.2.Definicion del modelo de la maquina-herramienta
DS-630

Esta aplicacion practica, se ha llevado a cabo en la estructura de la maquina-
herramienta DS-630 en dos configuraciones (A y B). En la Fig. 73, se muestran las

configuraciones estudiadas.

(a) (b)

Fig. 73. (a) Configuracion geométrica A (b) configuracion geométrica B

En la configuracion geométrica A, la columna se encuentra centrada sobre la
bancada, la consola centrada respecto de su recorrido sobre la columna y el
carnero en posicion extendida. En la configuracion B, la columna se ha desplazado
a su posicion extrema y el carnero se ha retraido 151Tmm de la configuraciéon A.
Dichas configuraciones, se han determinado segun el espacio de trabajo de la

maquina.

En el proceso de diseno de uniones del capitulo 4, se han definido los puntos de
contacto para las uniones en ambas configuraciones. En la Fig. 74, se define la
union bancada-columna y en la Tabla 15 se indican los nodos en contacto. Cada

punto de contacto tiene 3 elementos muelles en las direcciones X-Y-Z.
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® Configuracion A
® Configuracion B

G e LS

Fig. 74. Union bancada-columna (a) Bancada (b) Columna

Tabla 15. Nodos de la union bancada-columna

Configuracién A Configuracién B
Nodos Nodos Nodos Nodos
bancada columna bancada columna
44832 6365 26600 6365
28747 35045 40007 35045
45272 17274 27860 17274
29551 35131 40245 35131

En la Tabla 15, se observa que los nodos de la bancada varian al cambiar la
configuracion porque pertenecen al rail. Sin embargo, los nodos de la columna
permanecen constantes porque pertenecen al patin. En la union columna-
consola el rail se encuentra en la columna y el patin en la consola (Tabla 16). En
este caso, al no variar la posicion de la consola respecto a la columna los nodos se
mantienen constantes en ambas configuraciones. En la unidon consola-carnero el

patin pertenece a la consola y el rail al carnero (Tabla 17).

Tabla 16. Nodos de la union columna-consola

Configuracion AyB

Nodos Nodos
columna consola
34061 35534
34016 35505
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17287 2159

18221 2082
1591 36389
32547 36460

Tabla 17. Nodos de la union consola-carnero

Configuraciéon A Configuraciéon B
Nodos Nodos Nodos Nodos
consola carnero consola carnero
35861 9905 35861 9865
7108 25155 7108 6605
36097 10833 36097 9752
22734 25195 22734 25120

Segun los calculos definidos en el capitulo 4 cuyos resultados de la identificacion

de los accionamientos se muestra en la Tabla 18.

Tabla 18.Rigidez de los accionamientos en la configuracion Ay B

Rigidez (ulm) Configuraciéon A Configuracion B
Accionamiento X 1000 1000
AccionamientoY 131.1 131.1
Accionamiento Z 73.6 76.3

La estructura de la maquina DS-630 se compone de 5 componentes, como se
indica en el modelo de uniones (Fig. 75). En este caso, se han caracterizado los
cinco componentes de la fresadora: carnero (R), consola (F), columna (C), bancada
(B) y cimentacion (S) y sus respectivas uniones exclusivamente en los sistemas de
guiado (J;, J,. J; v J,). Aunque se presenta la unién J, no es necesario su calculo
debido a que se van a estudiar de forma independiente J,, J, v J;. Aun asi, se

requiere el diseio de los puntos de contacto

En este caso, la union SB tiene 8 contacto (n, = 8), la union BC tiene 4 contactos

(n; = 8), la unién CF tiene 6 contactos (n, = 6) y la union FR tiene 4 contactos
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Fig. 75. Modelo de uniones de fresadora DS-630

Con respecto al rango de frecuencias en estudio, en diversos analisis dinamicos
llevados a cabo por Mufioa [10], se concluy6 la gran importancia que tenian en el
mecanizado los modos entre 0-200Hz (Fig. 76).

1
FRF EX gjatiada
50 = FFF KX expermental

+—DBancada

Arpha [(ms,l i)

Frecuenda[He]

Fig.76. Andlisis modal DS-630[10]

160



5.3.Aplicacion practica del méetodo del acoplamiento

de receptancias inverso

En el capitulo 4, se desarroll6 el método del acoplamiento de receptancias para
una subestructura general de dos componentes. En este caso, se ha utilizado en el
calculo exclusivamente de sistemas de guiados en la configuracion A, ya que los
accionamientos se han identificado por medio del diseno del modelo mecanico

de husillo a bolas.

Se ha particularizado dicho estudio a la estructura de la maquina-herramienta DS-
630. La subestructura general se simplifica en la Fig. 77 ya que el carnero solo esta

unido a la consola por una unién.

[fzfﬂ} [flfﬂ} {fLrU}
e A— — b 4— fir
i Iz i - _hi j i ‘_
R ! — U '

(Famm} (Fyml o)

Fig.77. Método de acoplamiento de receptancias para uniéon carnero-consola

La formulacion del acoplamiento de receptancias inverso es general, lo que lleva a
una aplicacion directa a cada subestructura. Sin embargo, la configuracion lineal
de la maquina permite un método secuencial (Fig. 78). Este método secuencial
esta determinado por la direccion de transmision de la carga. Empezando desde

el carneroy acabando en la bancada.

{rim) e} )

e —| —B - | fir
1° fase A et AN
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161



eneeqe— —p oo forr
2° fase Ponoie — o e

{ran} Faod  {ripm}
77777777777777 fi’:)"f’
3° fase e S —
[ L ST L
{fwm)} {f:{b"=7} {fa ;ﬂzl}

Fig.78. Aplicacion del procedimiento secuencial del acoplamiento de receptancias

inverso

En la primera fase del procedimiento, se caracteriza la unidon carnero con la
consola (J,). En la segunda fase, se caracteriza la union entre la subestructura
carnero-consola con la columna (J,). En la tercera y ultima fase, se caracteriza la
union entre la subestructura carnero-consola-columna con la bancada (J;). Cada
union se va a estudiar de forma independiente y el numero de incognitas que
tendra cada fase es igual al numero de grados de libertad en contacto. Debido a
este procedimiento secuencial, los componentes del lado derecho solo estan
unidos a un componente por lo que los términos asociados a J;, del

planteamiento general del capitulo 3 (Fig. 48).

La Fig. 79, se muestran las tres uniones asociadas a las tres fases, junto con los
modelos de elementos finitos de los componentes conectados. Los puntos de

contacto que se muestran en la imagen se pueden dividir en dos categorias:

1. Contactos que estan asociados a la unién que se estudia en esa fase. Estos

puntos se han representado por rombos.

2. Contactos que no estan asociados a la union que se esta estudiando en esa

fase. Estos puntos son representados por circulos.

Como se ha comentado anteriormente, en la formulacién se han tenido en cuenta
las fuerzas actuantes sobre ambos tipos de contactos. En la Fig.79a, ejemplo de la

1° fase, la unién carnero consola (J;) esta unido por rombos, mientras que la
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columna esta unida a la consola (J,) por los contactos circulo, ya que son
miembros de una unidon que no se estudia en la fase 1. La flecha en cada una de las

3 fases indica la excitacion en el grado de libertad seleccionado.

@ Contactos de la unién estudiada Columna-Consola-Carnero

@ Contactos de otras uniones
» Grado de libertad excitado

Carnero i

Bancada
Consola

(b) (c)
Fig. 79. Puntos de contacto en (a) 1° fase (b) 2° fase (c) 3° fase

Las receptancias numéricas, necesarias para el método del acoplamiento de
receptancias en dichos contactos, son obtenidas mediante los modelos de
elementos finitos en condiciones libres en un rango de frecuencia de 0-160Hz. Las

receptancias experimentales son medidas en la estructura real.

Al no tener que calcular las uniones que pertenecen al sistema de accionamiento,
calculadas previamente por su modelo mecanico, se evita la limitacion que causa

lainaccesibilidad de estos puntos de la estructura.

Una vez planteado la forma de proceder del planteamiento practico del
acoplamiento de receptancias inverso, en la Fig. 80, se muestra el
posicionamiento de los acelerometros en los puntos de guiado, es decir, sobre el

rail y sobre el patin.
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Fig. 80. Medicion de FRFs sobre (a) rail y (b) patin

Los valores de rigidez calculados mediante este método de identificacion se

recogen en la Tabla 19.

Tabla 19. Valores de rigidez obtenidos por el método IRCSA

Unidén K, (N/m) K, (N/m) Unién K, (N/m) K, (N/m) Unién K (N/m) K, (N/m)
7.22E+09 4,47E+08 9,02E+07 1,76E+07 9,02E+07 1,76E+07

) 6,14E+09 3,41E+08 1,78E+08 3,17E+08 1,78E+08 3,17E+08
3,51E+09 1,22E+08 ), 8,33E+07 1,42E+07 )5 8,33E+07 1,42E+07
8,91E+09 8,73E+07 2,08E+08 3,27E+08 2,08E+08 3,27E+08

9,98E+07 1,70E+07
9.64E+07 1.79E+07

Se ha considerado que las guias lineales no tienen una rigidez apreciable en la
direccion del accionamiento. La unica fuerza en esa direccion es la de rozamiento
y es despreciable frente a las otras direcciones, por lo que se consideran nulas y no
aparecen en la Tabla 19. Es decir, en la union ), la rigidez de los elementos en
direccion Z es nula y lo mismo sucede con la union J, en la direccion Y y la union J,
en la direccion X. En estas direcciones los que aporta rigidez son unicamente los

accionamientos, ya calculado en el capitulo 4.
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5.4.Aplicacion de Craig-Bampton para la validacion del

meétodo de acoplamiento de receptancias inverso

En este apartado, se realiza una validacion de las rigideces que se han obtenido
con el acoplamiento de receptancias inverso en la configuracion A en el capitulo
anterior. Para esta implementacion se utilizara del método de Craig-Bampton
para obtener las caracteristicas dinamicas de la estructura en una. Por tanto, en

esta aplicacion se validaran tres cosas:
e Elmétodo del calculo de accionamientos por medio del modelo mecanico.

e La capacidad del método de receptancias de obtener unas rigideces de los

sistemas de guiado adecuadas en una configuracion de maquina.

e La implementacion del método de Craig-Bampton para el calculo de

propiedades dinamicas.

El método de Craig-Bampton expuesto en los antecedentes, se ha particularizado
para la estructura de 4 componentes (Ec. 54). La identificacion de las rigideces de
las uniones, tanto de los accionamientos como de los sistemas de guiados, son
dato de partida del método de Craig-Bampton y se introducen en el lado derecho
de la igualdad compuesta de matrices de rigidez de las uniones (k54m ¢!, Lot con y

ksoncarn) | as rigideces utilizadas para cada union se muestran en la Tabla 20.

Tabla 20. Rigideces de uniones de la estructura DS630

Union Consola-Carnero Union Columna-Consola

Union K, (N/m) R, (N/m) K, (N/m) Union K, (N/m) K, (N/m) K, (N/m)
7.22E+09 4,47E+08 0 9,02E+07 0 1,76E+07
) 6,14E+09 3.41E+08 0 1,78E+08 0 3,17E+08
3,51E+09 1,22E+08 0 J, 8,33E+07 0 1,42E+07
8,91E+09 8,73E+07 0 2,08E+08 0 3,27E+08
Acc.Z 0 0 7.36E+7 9,98E+07 0 1,70E+07
9.64E+07 0 1.79E+07

AccY 0 1.31E+08 0
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Unién Bancada-Columna
Unién K, (N/m) K, (N/m) K, (N/m)

0 9,02E+07 1,76E+07
0 1,78E+08  3,17E+08
Js 0 8,33E+07  1,42E+07
0 2,08E+08  3,27E+08
Acc X 1E10 0 0

Ademas, para este calculo, son necesarias las matrices de masa reducidas de
Guyan para cada componente (ME3", M5, MS9" y MS4), las matrices de masa
reducidas Coupling (ME3*, M5O, MSO™ y M§%T) y la matrices de rigidez reducidas de
Guyan (KB&™, KES', K™ y KE8). Estas matrices son independientes de la
configuracion ya que se hallan de los componentes por separado. Ya se calculd la
formulacion de Craig-Bampton para dos componentes de la Ec. 29 del capitulo 2.

En este caso con 4 componentes, queda como en la Ec 54.

rMEaT MET 0 0 0 0 0 1 rijean
'lT b
ME@ I o 0 0 0 0 0 ||gzan
0 0 MSE MY 0 0 0 0 ||gee
0 0o M@ 0 0 0 o |4 |,
0 0 0 0 MST oMET o 0 ||igem
0 0 0o 0 Mg 0 o ||ggen
0 0 0 0 0 0 MS o MSeT| | U
[ o 0 o 0 0 o me’ o flawT
rKEam 0 0 0 0 0 0 1 [uEe
o w® 0 0 0 0 o o [ [
0 0 K& 0 0 0 0 pget
0 o o w™ o o o o ||aF|_ Ec. 54
0 0 0 0 K&t 0 0 0 ygen
0 0 0 0 0 w0 0 aw"
- r car
0 0 0 0 0 0 KS uge
Lo o 0 0 0 0 o wl Lleg ] —
kﬁgn col 0 _kﬁ;n col 0 _kig.‘i con 0 0 q%ﬂﬁ
0 o 00 0 0 0 yget
_kign col kiﬂn col +k§§; con _kg;l con 0 0 q%ni
-1 o 0 0 0 0 0 0 |em
0 0 _kgf;i con 0 j'\'_:;i con + k;;ﬁ car 0 _'E‘:Eilzn car U‘;-B..
0 0 0 0 0 0 0 m
0 0 0 0 _kguﬂn car 0 kguﬂn car UR ar
Lggar |
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Como se subrayd en los antecedentes, es necesario que las coordenadas fisicas
(Ugan, yget, usen y Us*) contengan todos los grados de libertad de los puntos de

contacto de ambas configuraciones.

Para comprobar los valores de rigidez obtenidos mediante el desarrollo numérico-
experimental se han calculado los modos de vibracidon y sus frecuencias
asociadas. El calculo se ha realizado sobre la ecuacion del método de Craig-
Bampton anterior. Con el analisis modal numérico (AMN) se obtienen los modos
numeéricos, y estos se comparan mediante el valor del MAC y diferencia en
frecuencia con respecto a los modos de la estructura real hallados por el analisis
modal experimental en la configuracion A. Para el analisis modal experimental, se
realizaron 75 medidas mediante acelerometros triaxiales en el que se obtuvieron
FRFs correspondientes a 225 grados de libertad a cada configuracion (Fig. 81). Los

valores de MACYy las diferencias en frecuencias se presentan en la Tabla 21.

(a) (c)
Fig. 81. Configuracion A: (a) emparejamiento de nodos (b) puntos del andlisis modal

experimental (c) puntos de excitacion del andlisis modal experimental

Tabla 21. Valores MACYy frecuencia del emparejamiento modal en configuracion A

Orden AME (Hz) AMN (Hz) Dif. Frecuencia MAC
1 34.6717 34.435 -0.7 96.6
2 5293 49.865 -5.79 78.6
3 56.947 60.288 5.87 17.7
4 75.295 77937 3.51 72.5
5 98.891 100.19 1.31 71.2
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El comportamiento del modelo numérico y el experimental es muy similar ya que
se obtienen valores de MAC por encima de 71.2 y diferencias en frecuencia de
menos de 5.79%. Por lo que, con este ensayo, se validan la metodologia de
identificacion de uniones (accionamientos y sistemas de guiado) y el método de
Craig-Bampton para la obtencion de propiedades dinamicas de estructuras

complejas.

168



5.5.Aplicaciéon de Craig-Bampton para la

reconfiguracion de estructuras

En este apartado, se aplica la formula de Craig-Bampton para su validacion en
reconfiguracion la de componentes. Para ello, se determinan las propiedades
dinamicas de la configuracion B y se valida la aplicacion con las propiedades
dinamicas de la estructura real. La aplicacion seria igual que en el anterior
apartado pero cambiando los puntos de contacto y las rigideces de los

accionamientos.

Tabla 22. Rigideces de uniones de la estructura DS630 en la configuracion B

Unidon Consola-Carnero Uniéon Columna-Consola

Unién K, (N/m) Ky (N/m) K, (N/m) Union K. (N/m) K (N/m)  K,(N/m)
7.22E+09 4,47E+08 0 9,02E+07 0 1,76E+07
) 6,14E+09 3.41E+08 0 1,78E+08 0 3,17E+08
3,51E+09 1,22E+08 0 ), 8,33E+07 0 1,42E+07
8,91E+09 8,73E+07 0 2,08E+08 0 3,27E+08
Acc.Z 0 0 7.63E+7 9,98E+07 0 1,70E+07
9.64E+07 0 1.79E+07

AccY 0 1.31E+08 0

Union Bancada-Columna
Unién K, (N/m) K, (N/m) K, (N/m)

0 9,02E+07 1,76E+07
0 1,78E+08  3,17E+08
Js 0 8,33E+07  1,42E+07
0 2,08E+08  3,27E+08
Acc X 1E10 0 0

Tabla 23. Emparejamiento modal en la configuracion B

Orden AME (Hz) AMN (Hz) Dif. Frecuencia MAC
1 33.833 34.915 3.2 88.2
2 77.152 76.647 -0.65 70
3 107.15 100.13 -6.55 76.3

Se observan numeros de MAC altos para los 3 primeros modos del modelo. Con
un error en frecuencias maximo de 3.2% lo que nos indica que el modelo
numeérico nos representa adecuadamente el comportamiento de la estructura

real. Este ensayo valida, por un lado, la consideracion de mantener las rigideces de
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los sistemas de guiado constantes en cualquier posicion de la estructura, mientras
los valores de accionamiento varian. Por otro lado, se implementa con éxito el
método de Craig-Bampton para su uso en la reconfiguracion de estructuras. Esta
metodologia, permite el estudio en toda el area de trabajo de la maquina de

forma eficiente y sencilla.
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5.6.Conclusiones

Una vez obtenidos los valores de rigidez de los elementos de union que
representan los accionamientos en el capitulo 4, se ha aplicado el desarrollo del
método del acoplamiento de receptancias inverso para la identificacion de los
valores de rigidez que representan a los sistemas de guiado. El analisis modal
numeérico se ha calculado por medio del método de Craig-Bampton, y después, se
ha realizado un emparejamiento modal en las dos configuraciones seleccionadas
(A y B). Este método ha resultado muy eficiente cuando se tienen distintas
configuraciones de una maquina herramienta, ya que el orden de las matrices se
reduce considerablemente al utilizar un cambio de variable hibrido (coordenadas

modales y coordenadas fisicas).

De la metodologia expuesta se obtienen las siguientes conclusiones:

1. El método del acoplamiento de receptancias inverso es general y permite
el calculo de uniones que se encuentren dentro en una estructura multi-
componente. Solo es posible su calculo cuando la receptancia del punto de
contacto sea medible experimentalmente. Los accionamientos suelen

tener la dificultad de la accesibilidad.

2. Se presenta un procedimiento secuencial para la identificacion de uniones
sistemas de guiado basandose en el método de acoplamiento de
receptancias inverso y en una estructura con configuracion lineal. Que
simplifica la formulacion y evita el calculo en las uniones de accionamiento
que ya se obtuvo en el capitulo anterior, y asi reduciendo el numero de

incégnitas en el método.

3. Se considera la rigidez de las guias lineales constantes para las diferentes

configuraciones de la estructura aunque sus puntos de aplicacion si varien.
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4. Craig-Bampton es un método eficiente que permite el calculo de los
modos de vibracion en diferentes configuraciones cambiando unicamente
el valor de las rigideces de los puntos de contacto y su posicion en la matriz
de fuerzas exteriores. Solo es necesario calcular las matrices
caracteristicas de este método una vez para todas las posiciones de la
maquina que se quieran obtener. Hay que tener en cuenta que es
necesario seleccionar como coordenadas fisicas todos los grados de
libertad que se vayan a usar como punto de contacto en las diferentes

configuraciones.

5. Finalmente, se demuestra por los altos valores de MAC y la baja diferencia
en frecuencia que el modelo de elementos finitos de la union es adecuado
para representar el comportamiento del conjunto a bajas frecuencias, por
su reducida diferencia en frecuencia y su alto valor de MAC. Por lo que los

resultados obtenidos dan validez al método para caracterizar uniones.
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6. Conclusiones y lineas futuras







6.1.Conclusiones

La disponibilidad de modelos que reflejen adecuadamente el comportamiento de
las maquinas, como se ha comentado con anterioridad, facilita las tareas de
rediseno en general, predecir el comportamiento de la maquina en distintas
condiciones de operacion, definir sus limites de estabilidad, etc. Debido a que los
tipos de unidon entre componentes tienen una gran influencia en el
comportamiento dinamico de las maquinas, su correcta modelizacion es
fundamental para la obtencion de modelos fiables de estos sistemas mecanicos.
El trabajo desarrollado en el marco de esta tesis, ha contribuido a comprender
mejor el comportamiento de las uniones y ha permitido desarrollar un método
numérico-experimental para la identificacion de las propiedades de las uniones

entre componentes, en general, en maquinas herramienta, en particular.

Las principales conclusiones de este trabajo se describen a continuacion:

1. Metodologia de identificacion de uniones: Partiendo del método de
acoplamiento de receptancias inverso, se ha desarrollado una novedosa y
optimizada metodologia de identificacion de propiedades de las uniones
de estructuras multi-componente para modelos tridimensionales. Las

ventajas relevantes de esta metodologia son:

e Identificacion secuencial: Se ha adoptado una estrategia secuencial
para caracterizar cada union por separado, con lo que el proceso de

identificacion se simplifica al realizarse por etapas.

e Facilidad de adquisicion de medidas experimentales: Las FRFs
experimentales necesarias se obtienen sobre la maquina ensamblada,
con lo que la fase de medicion no requiere la separaciéon de los
componentes, lo que facilita la realizacion de los ensayos. Con respecto

a otras aplicaciones del método de acoplamiento de receptancias
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inverso, el procedimiento aqui desarrollado tiene la ventaja de requerir

un numero reducido de FRFs experimentales.

La aplicacion de esta metodologia en los casos estudiados, entre ellos una
maquina herramienta industrial, demuestran que los parametros
obtenidos para las uniones, dan lugar a modelos numéricos que
reproducen adecuadamente el comportamiento dinamico real. Esto se
puede concluir al comparar los resultados de frecuencia, modos y FRFs
obtenidos con los modelos numéricos y con los sistemas reales.
Concretamente, se han obtenidos bajas diferencia en las frecuencias, altos

valores de MAC Yy alta coincidencia entre FRFs numéricas y experimentales.

Modelizacion de uniones: En este trabajo se han tratado por separado los
sistemas de accionamiento y de guiado. El método de acoplamiento de
receptancias inverso se ha aplicado a la modelizacion de guias lineales.
Estas uniones han sido modeladas con contactos tipo muelle. Se ha
estudiado la influencia del nUmero de contactos y se ha establecido que un

nimero minimo de contactos mantiene un nivel adecuado de exactitud.

Prediccion del comportamiento de las maquinas en distintas
configuraciones: partiendo de las propiedades de las uniones identificadas
con la metodologia presentada en este trabajo y la aplicacion del método
de Craig-Bampton adaptado al caso de una maquina herramienta
industrial (fresadora horizontal DS-630) se ha podido predecir eficazmente
el comportamiento dinamico de la maquina en distintas configuraciones
en el rango de interés de 0 a 200 Hz. Los resultados obtenidos (altos valores
de MAC vy baja diferencia en las frecuencias al comparar los datos
experimentales y los numéricos) establecen la validez y eficacia de la
metodologia seguida. Este planteamiento permite avanzar en la obtencion
de modelos virtuales que permitan estimar el comportamiento de las

magquinas en todo su espacio de trabajo.
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6.2.Contribucion

Se enumeran las contribuciones en forma de publicaciones en revistas,
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con el tema de esta tesis.
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Manuf. 128 (2018). doi:10.1016/j.ijmachtools.2018.02.002. Indice de impacto: 6.039

en 2018. 3/129 en la categoria mechanical engineering.

J.LA. Ealo, M.H. Fernandes, ). Munoa, ).M. Hernandez-Vazquez, Mejora de la
prediccion del modelo dinamico para la identificacion de uniones para todo el
espacio de trabajo, DYNA., 2019. Enviado.

I. Garitaonandia, M.H. Fernandes, ).M. Hernandez-Vazquez, J.A. Ealo, Prediction of
dynamic behavior for different configurations in a drilling-milling machine based
on substructuring analysis, J. Sound Vib. 365 (2016) 70-88.
doi:10.1016/j.jsv.2015.12.012. indice de impacto: 2.593 en 2016. 5/31 en la

categoria Acoustics. Articulo previo.
Publicacién en congresos

J.A. Ealo, I. Garitaonandia, M.H. Fernandes, .M. Hernandez-Vazquez, ). Munoa,
Método practico para la caracterizaciéon de uniones por medio del acoplamiento
de receptancias inverso optimizado, in: Actas Do Xlll Congr. Ibero-Americano Em
Eng. Mecanica - CIBEM2017, 2017.
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Componente Virtual para la caracterizacion de las uniones en estructuras

maquinas-herramienta, in: Congr. Nac. Ing. Mec., 2016.
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rotura de viruta en torneado utilizando los accionamientos de la maquina, DYNA.

Aceptado para publicacion.
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6.3.Lineas futuras

En este trabajo se ha desarrollado un método de identificacion de las propiedades

de las uniones en sistemas mecanicos complejos, como son las maquinas-

herramienta, con el fin de poder obtener modelos numéricos que representen

adecuadamente el comportamiento de estos sistemas en condiciones de

operacion. Las aplicaciones presentadas demuestran la eficacia de la propuesta;

dando lugar a distintas posibilidades de continuidad que resultan de interés a

nivel cientifico-tecnologico para el desarrollo de aplicaciones en el sector de la

maquina-herramienta.

Definicion de las propiedades de las uniones segun su tipo y la posicion en
la que se realice la union: el objetivo seria la elaboracion de una base de
datos que permita facilmente seleccionar las propiedades de las uniones,

para a una configuracion determinada de la maquina.

Desarrollo de modelos integrados de maquina y proceso: partiendo de
modelos numéricos validados de maquinas herramienta, que permitan
predecir su comportamiento en todo el espacio de trabajo, y de modelos
de estabilidad es posible definir los limites de estabilidad de la maquina de

forma fiable.

Desarrollo de modelos mecatronicos: en los disenos actuales de maquinas
herramienta se integran distintas disciplinas asociadas con la ingenieria
(mecanica, electronica, automatica y control e informatica), con lo que un
paso necesario para conseguir una modelizaciéon virtual completa es
acoplar los distintos modelos que definen los sistemas que conforman la
maquina con su modelo mecanico/estructural. Esta vision global del
comportamiento facilitaria el diseno y la evaluacion de los distintos

sistemas de forma fiable.
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Extension del método planteado a la obtencion del amortiguamiento de

las uniones.

Desarrollo de un método de identificacidon de uniones que tenga en cuenta

la presencia de no linealidades.
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