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RESUMEN 
 
 
TÍTULO: 
ESTUDIO DE LA MECÁNICA DEL CORTE PARA EL DISEÑO DE UN DINAMÓMETRO 
TRIDIMENSIONAL PARA ANÁLISIS DE FUERZAS EN EL PROCESO DE TORNEADO.* 
 
 
AUTORES: 
Mauricio Vargas Jerez 
Jesús Alberto Rodríguez** 
 
 
PALABRAS CLAVES: 
Straing, CNC, torneado, ortogonal, dinamómetro, parametrizar  
 
 
DESCRIPCIÓN: 
 
 
 Los procesos de mecanizado son extensivamente utilizados en la industria manufacturera  
por lo que un mayor conocimiento y control del proceso producirán significativos beneficios.  
Particularmente el conocimiento de la fuerza de corte es de gran importancia tanto para el 
monitoreo  del estado de la herramienta (desgaste, rotura del filo de corte, etc.) como para el 
diseño de máquinas y herramientas. Este trabajo presenta el diseño preliminar de una celda 
de carga que utiliza elementos deformables del tipo strain gauges en S para medir la fuerza 
presente en procesos de mecanizado. El diseño que se presenta permite medir fuerzas 
estáticas en tres direcciones principales. La celda de carga se diseñó para ser montada 
inicialmente en un torno CNC pero puede ser utilizado en otras aplicaciones como fresado,  
taladrado, etc. El diseño se realiza utilizando métodos de cálculo por elementos finitos que 
permiten arribar a un diseño final que cumple con especificaciones de rigidez apropiadas por 
este tipo de aplicación y logrando valores de sensibilidad cruzada y errores muy alentadores. 
 
 
Por eso es importante estudiar la mecánica del corte para el diseño de un dinamómetro 
capaz de registrar las tres fuerzas de corte generadas durante el proceso de torneado. En 
este sentido, los objetivos específicos son determinar las ecuaciones de la mecánica del 
corte ortogonal que más se ajusten al caso de torneado, diseñar un procedimiento adecuado 
de calibración del dinamómetro, parametrizar los datos de diseño básicos del dinamómetro 
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STUDY OF THE MECHANICS OF COURT FOR THE DESIGN OF A DINAMÓMETRO 
TRIDIMENSIONAL FOR ANALYSIS OF FORCES IN THE PROCESS OF TURNING .* 
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DESCRIPTION: 
 
The machining processes are extensively used in manufacturing 
Thus a greater understanding and control of the process will produce significant benefits. 
Particularly knowledge of the cutting force is of great importance both for the monitoring of 
the state of the tool (wear rupture of the cutting edge, etc.). As for the design of machines 
and tools. This paper presents the preliminary design of a load cell that uses deformable 
elements of the type strain gauges to measure S on the force present in machining 
processes. The design is presented for measuring static forces in three main directions. The 
load cell is designed to be mounted on a lathe CNC initially but can be used in other 
applications such as milling, drilling, etc.. The design is implemented using calculation 
methods for finite element allowing arrive at a final design that meets specifications rigidity 
appropriate for this type of application and achieving values of cross sensitivity and errors 
very encouraging. 
 
 
Therefore it is important to study the mechanics of the court to design a dynamometer 
capable of recording all three cutting forces generated during the process of turning. In this 
regard, the specific objectives are to determine the equations of mechanics cutting 
orthogonal that best meet the case turning, designing an appropriate procedure calibration 
dynamometer, parameterize the basic design data Dynamometer 

 

 

. 
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INTRODUCCIÓN 

 

La necesidad de registrar de una forma precisa y certera las fuerzas de corte 

generadas en un proceso de maquinado como lo es el torneado, ha 

generado el diseño y la utilización de diversos instrumentos que puedan 

registrar estas variables. Por tal razón se han desarrollado distintos tipos de 

dinamómetros, la mayoría de ellos basan su modo de operación en la 

deformación que sufre el soporte de la herramienta de corte. Para medir 

estas pequeñas deformaciones es deseable por ende que el soporte posea 

una muy buena rigidez y frecuencias naturales muy altas debido a las 

pequeñas frecuencias naturales de vibración de la herramienta de corte al 

hacer contacto con el metal. Para ello se utilizan pequeños sensores, tales 

como strain gauges o celdas de carga piezoeléctricas, las cuales ayudan a 

aumentar la resolución del valor medido y la rigidez del sistema. 

 

A través de este trabajo se pueden ver los pasos que llevan al diseño del 

dinamómetro. Este proyecto está enmarcado en el diseño de un 

dinamómetro capaz de registrar las fuerzas de corte en el torneado. 

 

Los dinamómetros para la medición y registro de las fuerzas de corte en 

procesos de mecanizado se pueden adaptar no sólo al torneado sino a otros 

procesos de taller tales como el taladrado y el fresado. En los últimos años 

se ha cambiado la tendencia de construir estos productos con piezas 

piezoeléctricas por strain gauges (o strain gages), los cuales ofrecen una 

mayor rigidez, alta estabilidad y un mayor comportamiento lineal, alta 

sensibilidad, operaciones de mantenimiento más sencillas y una mejor 

relación producción - costo, el mismo hecho de que el mantenimiento sea 

más sencillo significa un aumento efectivo en tiempo útil de la herramienta.  
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Asimismo los costos de elaborar un dinamómetro basado en Tecnología de 

Strain Gauges (Strain Gauges Technology–SGT), son más bajos que con un 

material piezoeléctrico, el cual oscila entre un 20% a 30% menos. 

 

Estos productos ofrecen un amplio campo de aplicación entre los cuales se 

puede destacar su uso en laboratorios de tecnología de maquinado en 

universidades e industrias de mecanizado como formas de modelar 

experimentalmente las fuerzas resultantes de los procesos de corte; también 

ofrecen una amplia gama de aplicaciones en el modelaje y seguimiento de 

procesos en la industria aerospacial, automotriz, electrónica, etc. 

 

Pero surge una pregunta, ¿para qué sirve el conocer las fuerzas de corte en 

el torneado? El campo de aplicación convencional de los dinamómetros 

industriales se dio en la medición de una gran variedad de fuerzas estáticas o 

dinámicas en aeromodelos, automóviles (cigüeñales, resistencia en motores, 

etc.). En este punto surgieron los dinamómetros para medir las fuerzas 

ejercidas por la herramienta en operaciones de torneado y taladrado. Con la 

aplicación de los dinamómetros al proceso de torneado se pudieron 

determinar de forma más exacta entre otros factores los siguientes 

parámetros propios de los fundamentos de mecanizado y de la tecnología de 

resistencia y estructura de materiales: 

 

Potencia requerida por las máquinas–herramientas para generar el estado de 

corte en la pieza, de esta forma se puede relacionar las pérdidas existentes 

entre factores tales como la transmisión mecánica entre el conjunto de 

engranajes del torno entre otros. 

 

• Diseño más eficiente de las herramientas de corte y mecanismos de 

corte. Gracias al registro de fuerzas del dinamómetro es posible determinar 

relaciones óptimas del estado de corte entre la herramienta y el material 
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(mejor ángulo de ataque, velocidad de rotación del material, espesor de la 

viruta a remover, etc.). Asimismo el determinar las fuerzas que inciden 

directamente sobre la herramienta de corte ayuda a evitar sobre diseños en 

estos componentes racionalizando recursos y aumentando la eficiencia del 

proceso en general. 

 

• Evaluación del comportamiento dinámico de la herramienta. Es posible 

determinar también el desarrollo de las cargas variables que operan sobre la 

herramienta de corte y por lo tanto inferir sobre el comportamiento de la 

herramienta transcurridos un determinado tiempo de trabajo. 

 

• Desarrollo de sistemas de control y monitoreo en sistemas donde exista 

torneado en pro de la automatización del proceso. El conocimiento de 

variables dinámicas tales como el rango y el nivel de cambio de las fuerzas, 

así como las frecuencias básicas de operación del sistema, proporcionan los 

factores básicos sobre los cuales descansa el diseño de sistemas de control 

y automatización de procesos industriales. 

 

• Evaluación, prueba y análisis de corte de nuevos modelos de máquinas–

herramientas, incluyendo herramientas de corte con tratamientos térmicos, 

superficiales o recubrimientos especiales, así como nuevas herramientas 

abrasivas. 

 

• Prueba y evaluación del desempeño en la maquinabilidad de nuevos 

materiales, tales como superaleaciones, materiales cerámicos, etc. 

 

• Prueba y evaluación del rendimiento sobre los factores del corte en 

torneado de fluidos refrigerantes incluyendo gases y aire. 
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• Desarrollo de mayores velocidades de corte en el maquinado de piezas 

en verde, donde la velocidad de remoción del material es un factor clave de 

efectividad del proceso. 

 

• Mayor precisión en el maquinado de diferentes materiales. Al encontrar 

las fuerzas óptimas de corte y la herramienta más indicada para ello se 

logran mejores tolerancias y acabados superficiales en la pieza final. En 

definitiva, los campos de aplicación de los dinamómetros como celdas de 

carga para medir fuerzas –bien sean estas estáticas o dinámicas– no se 

limitan tan sólo al determinar unas magnitudes físicas sino como un punto de 

comparación muy útil para plantear diversos procesos de manufactura y 

herramientas más duraderas y con mayor eficiencia tanto en tiempo como en 

racionalización de otros recursos físicos. 

 

El presente trabajo tiene como objetivo general estudiar la mecánica del corte 

para el diseño de un dinamómetro capaz de registrar las tres fuerzas de corte 

generadas durante el proceso de torneado. En este sentido, los objetivos 

específicos son determinar las ecuaciones de la mecánica del corte ortogonal 

que más se ajusten al caso de torneado, diseñar un procedimiento adecuado 

de calibración del dinamómetro, parametrizar los datos de diseño básicos del 

dinamómetro (carga máxima permisible y altura de relación con el eje del 

torno) y calcular en forma analítica las fuerzas generadas bajo condiciones 

hipotéticas de los modelos teóricos sobre fuerzas de corte, conocer acerca 

de la inferencia de los modos de vibración del sistema - herramienta sobre el 

comportamiento de las fuerzas de corte y conocer el manejo e 

implementación de los strain gauges como mecanismos de registro de las 

micro–deformaciones, también conocer acerca de la interfaz de 

comunicación y forma de amplitud de la señal con el fin de que su lectura sea 

fácil y cómoda. 
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1.  TEORÍAS DE FUERZAS DE CORTE EN TORNEADO 

 

Las fuerzas que actúa sobre una pieza cuando esta se encuentra sometida a 

un proceso de torneado se puede mirar vectorialmente en tres componentes 

según un plano cartesiano, tal como se ilustra en la Figura 1. Estos tres 

componentes son identificados de acuerdo al sentido que poseen según la 

posición existente entre la herramienta y el torno. Es así como las tres 

fuerzas se distinguen de la siguiente manera: Fuerza de corte (FC), la cual va 

en sentido tangente a la velocidad de giro del torno, Fuerza Radia l (FR), la 

cual va en el sentido radial de la pieza, y la Fuerza de empuje (FT), la cual va 

en el sentido de la velocidad de avance de la herramienta. 

 

Figura 1. Fuerzas que actúan entre la herramienta y la pieza vistas en un 

modelo tridimensional. 

 

Fuente. MICHELETTI, Gian F.  Mecanizado por arranque de viruta. Barcelona 
 

La Figura 1 muestra además las direcciones de cada una de estas tres 

fuerzas, cabe denotar que como producto de la interacción pieza - 

herramienta, estas fuerzas serán de naturaleza normal o perpendicular al 
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punto de corte, es por ello que las direcciones de las tres fuerzas se dirigen 

hacia el exterior de la pieza, desde el punto de corte. Existen varias teorías 

que han ayudado a determinar de forma teórica lo valores de estas fuerzas, 

siendo las más tradicionales las postuladas por Ernst y Merchant en la 

década de los cincuenta y algunos años más tarde las teorías de Lee y 

Shaffer y Sata y Mizuno entre otros. Todos estos postulados parten de un 

punto en común, la mecánica del corte ortogonal. Esta definición hace 

referencia, en primer lugar, a simplificar el modelo visto en la Figura 1 y 

tomarlo solamente en un caso de dos dimensiones, es decir, sin tener en 

cuenta la fuerza radial, y segundo, considerando que las fuerzas son 

puntuales y son perpendiculares entre sí, es decir asumiendo que la zona de 

cizallamiento es perpendicular al eje de la pieza de trabajo. El modelo de 

fuerzas que establece el modelo de corte ortogonal, es el que se explica a 

continuación y fue deducido conjuntamente por Ernst y Merchant en 1951. El 

modelo simplificado en dos dimensiones se encuentra en la Figura 2. Para la 

determinación de la fuerza radial se darán algunos postulados tanto teóricos 

como experimentales al final de este capítulo. 

 

Figura 2. Simplificación del modelo de corte tridimensional por un modelo en 

dos dimensiones ortogonal visto desde una perspectiva de tres dimensiones 

 

 
Fuente. MICHELETTI, Gian F.  Mecanizado por arranque de viruta. Barcelona 
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1.1  MECÁNICA DEL CORTE ORTOGANAL 

 

La mayoría de las teorías existentes sobre las fuerzas de corte en el proceso 

de torneado se basan en la determinación de la zona principal en donde 

ocurre el cizallamiento, esta línea, la cual esta demarcada en la figura 2, está 

determinada por el punto en donde se genera el esfuerzo cortante máximo 

que inducirá posteriormente el desprendimiento del material.  

 

Así pues, partiendo de la línea de cizallamiento hasta el extremo posterior en 

donde se desprende la viruta, existe toda una serie de esfuerzos cortantes 

que inducen el desprendimiento de una porción de metal de la pieza 

principal. 

 

Consideremos ahora el diagrama de fuerzas mostrado en la Figura 3, en 

donde se encuentran las distintas fuerzas que interactúan tanto en la 

herramienta (F y N) y en la viruta (FS y FN), también se pueden observar las 

fuerzas FC y FT que se encuentran sobre el sistema cartesiano anteriormente 

establecido.  

 

De este diagrama se puede ver que la fuerza resultante R, producto de la 

suma de las fuerzas que actúan en la herramienta, debe tener la misma 

magnitud pero diferente dirección que la fuerza resultante de FS y FN. A la 

vez también se puede deducir que la suma vectorial de estas dos últimas 

fuerzas debe ser igual a la suma vectorial de FC y FT. 

 

Ahora bien, si se tienen, los ángulos de aplicación de cada una de estas 

fuerzas, es posible conocer su magnitud como función también del esfuerzo 

cortante.
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Figura 3. Determinación de las fuerzas bidimensionales que actúan sobre el 

buril y la pieza, nótese que las fuerzas de corte FC y tangencial FT son las 

que pueden medir utilizando el dinamómetro. El plano determinado por f es 

por donde ocurren las fuerzas cortantes en el material que inducen el 

cizallamiento. 

 

 

Fuente. MICHELETTI, Gian F.  Mecanizado por arranque de viruta. 
 

Los ángulos a conocer son: 

 

α=ángulo de ataque de la herramienta 

β= ángulo de fricción 

= ángulo del plano de corte.  

 

El ángulo α se determina directamente midiendo de la herramienta pues es 

un valor que depende enteramente de la orientación de esta con respecto a 

la pieza. Los otros ángulos β y  son obtenidos de acuerdo a las teorías que 

se verán a continuación. 

 

Partiendo de los postulados anteriormente descritos, especialmente 

suponiendo que la fuerza del corte se concentra en la punta de la 

herramienta se pueden determinar los valores de las fuerzas FC (fuerza de 
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corte) y FT (fuerza de empuje) en función del esfuerzo cortante de 

cizallamiento y el área de corte que está sobre el ángulo de plano de corte : 

       (1) 

       (2) 

 

 

 

La deducción completa de donde se obtienen estas fuerzas se encuentra en 

el anexo 1. 

 

De estas ecuaciones se puede ver que la magnitud de la fuerza de corte 

siempre será mucho mayor que la fuerza de empuje. Esto se debe a que 

tanto la fuerza de corte como la de empuje se pueden colocar en función de 

un valor común para ambas fuerzas1, hecho por el cual estas fuerzas sólo 

difieren por el factor cos (β - α) para FC y sen(β - α) para FT respectivamente. 

 

El valor del ángulo de ataque, α, está por lo general entre un rango de 0° a 

20°, y el ángulo de fricción β, oscila aproximadamente entre un valor de 20° a 

60°. Estos valores hacen que la diferencia de β-α de como resultado un 

ángulo agudo menor a 45°, en donde la función cosen o siempre será mayor 

que el valor de la función seno. Esta conclusión teórica está además 

respaldada por resultados arrojados en mediciones experimentales [2]. 

 
                                                      
 

1 Estas fuerzas poseen un valor común dado por   
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Debe tenerse en cuenta que todas estas operaciones y el modelo de corte 

ortogonal en general es válido sólo en torneado cuando la dirección de corte 

va en el sentido de la velocidad de avance de la herramienta. Para refrentado 

de superficies cilíndricas, es decir, cuando la velocidad de la herramienta va 

en el sentido radial, la velocidad radial toma un valor mucho más grande que 

la velocidad de corte o avance VC. 

 

1.2  TEORÍA DE ERNST MERCHANT  

 

Como se mencionó anteriormente, para hallar los valores de FC y FT es 

necesario además de saber el esfuerzo de corte del material, conocer los 

valores de α, β y .  

 

De la posición relativa de la herramienta de corte respecto a la pieza sólo se 

puede hallar el valor de α, por lo que es necesario buscar algunas relaciones 

que permitan hallar los valores de los otros dos ángulos. Es por ello que con 

base en las ecuaciones anteriores varios autores han determinado diversas 

teorías con el fin de determinar los valores óptimos de los ángulos  y β 

respectivamente, ya que el ángulo de ataque, α, esta dado como un valor 

conocido desde las condiciones iniciales del proceso de torneado. 

 

Una de las teorías más importantes, ya que se ha probado su efectividad con 

pruebas experimentales, es la presentada por Ernst–Merchant. En ella los 

autores se basan en que en el plano delimitado por  ocurre el esfuerzo 

cortante máximo, por ende, en los otros planos circundantes los esfuerzos 

serán menores. El plano determinado por  será dado entonces por una 

sección en donde la energía de deformación es mínima, puesto que toda se 

va en el proceso de corte. Partiendo de este hecho Merchant derivó la 

ecuación (1) con respecto a  e igualando a cero encontró lo siguiente: 
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                     (3) 

 

Esta ecuación liga los tres ángulos fundamentales del proceso de corte, 

aunque no tiene en cuenta factores que alteran la resistencia cortante como 

la velocidad de deformación, la temperatura y el aumento del esfuerzo 

normal debido a las variaciones del esfuerzo cortante a lo largo de toda la 

zona de cizallamiento. 

 

La ecuación (3) aporta una forma para hallar los valores de los tres ángulos 

mencionados, sin embargo es necesario reconocer otra ecuación para poder 

así despejar los tres valores. Esta ecuación resulta del valor del coeficiente 

de fricción existente entre la viruta y la herramienta (µ), ya que este valor es 

igual a la tangente del ángulo de fricción, β. (F =µN , en donde µ se puede 

expresar como tan β). Algunos de los valores de estos coeficientes se 

encuentran tabulados en el cuadro 1. 

 

1.3  TEORÍA DE MERCHANT MODIFICADA 

 

En posteriores trabajos, Merchant encontró que la teoría arriba expuesta 

aplicaba bien cuando se efectuaban procesos de corte en plásticos 

sintéticos, pero no se aproximaban en resultados experimentales para acero 

maquinados con pastillas o herramientas carburadas. 

 

En las ecuaciones anteriormente mostradas, se supuso que AC, β y α son 

independientes de  , ahora Merchant decidió incluir una nueva expresión 

para el esfuerzo cortante  S que depende de la cantidad del esfuerzo normal 

aplicado s en la dirección de corte. 
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          (4) 

Ahora bien, de la Figura 3 se tiene: 

 

        (5) 

         (6) 

 

Así, combinando las ecuaciones (5) y (6) se tiene: 

 

        (7) 

 

Teniendo el valor de la fuerza resultante R, se puede obtener el valor de FC 

el cual da como sigue: 

 

      (8) 

 

Nótese que k es el valor de la pendiente que relaciona el aumento en el 

esfuerzo de corte a causa de aplicar también un esfuerzo normal. 

 

Ahora bien, se necesita verificar que el plano de corte está en una zona 

donde el esfuerzo de cizallamiento y por ende la energía de deformación sea 

mínima. Esto se puede hacer de la misma forma como con la ecuación (1) de 

la teoría combinada de Ernst y Merchant. Así si se toma la ecuación (8), se 

deriva y se iguala a cero, se obtiene una nueva relación que liga los valores 

de los ángulos de corte de la siguiente forma: 
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        (9) 

 

En donde C es llamada comúnmente la constante de maquinabilidad del 

sistema herramienta pieza y está dada por datos experimentales, los cuales 

varían según el tipo de herramienta, ángulo de ataque, velocidad de corte, 

espesor de material a remover y velocidad de alimentación de la pieza. 

Algunos valores de C están dados en el cuadro 1. 

 

Cuadro  1.  Valores de la constante C y del coeficiente de fricción, m para 

diferentes aceros obtenidos con una herramienta de carbono sinterizado, 

ángulo de ataque de 10°, remoción de 1/32" de mater ial, velocidad de corte 

de 0.03 in/rev y una velocidad de alimentación de la pieza de 400 rev/min. 

 

 

 

Asimismo, si se tiene el espesor final de la viruta (expresado como tC) y el 

inicial (dado como t) se puede hallar el valor del ángulo de cizallamiento en 

función de α, como sigue: 

         (10) 
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Esta ecuación es muy importante pues permite hallar el valor de los tres 

ángulos sin necesidad de especificar el valor del coeficiente de fricción µ, 

visto en la teoría conjunta de Merchant y Ernst. 

 

1.4  TEORÍA DE LEE Y SHAFFER 

 

La teoría de Lee y Shaffer se basa en que el material luego de pasar por el 

rango elástico y llegar a estado plástico se comporta de forma perfectamente 

plástica, es decir se deforma a una tasa de esfuerzo constante; también 

omite los efectos que sobre la tasa de deformación se puedan generar por 

los cambios en temperatura y los cambios inerciales del metal al estar 

girando por el hecho de estar perdiendo masa. 

Basados en estos postulados se puede decir que la zona general de 

cizallamiento está demarcada por un ángulo entre -45° y 45° a partir de un 

máximo plano de corte, el cual equivale al plano de cizallamiento de la teoría 

de Ernst y Merchant. 

 

Figura 4: Modelo de distribución de esfuerzos alrededor del plano de 

cizallamiento de Lee y Shaffer 

 

 
 
Fuente. MICHELETTI, Gian F.  Mecanizado por arranque de viruta. 
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La figura 4 muestra los rangos en los cuales existe cizallamiento alrededor 

del plano de corte, nótese que está teoría sólo toma el ángulo de 45° 

superior al plano de corte, pues es allí donde empieza el desprendimiento de 

la viruta. 

 

Si se toman los valores del triángulo rectángulo formado por ABC se tiene lo 

siguiente: 

 

        (11) 

 
De donde se obtiene una nueva relación entre los ángulos de corte, fricción y 

ataque: 

 

        (12) 

 
Para esta teoría la tercera ecuación necesaria para hallar el valor de los tres 

ángulos es la determinada por el valor del coeficiente de fricción entre las 

fuerzas F y N como en la teoría de Ernst y Merchant. 

 

1.5 TEORÍA DE SATA Y MIZUNO 

 

Esta teoría se basa mayormente en datos experimentales que en 

deducciones de carácter teórico. Mediante experimentación, los 

investigadores concluyeron que existe un determinado ángulo a partir del 

cual hay una variación entre la relación dada en teorías anteriores, 

proponiendo las siguientes relaciones: 

 

         (13) 
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         (14) 

 

1.6 LA FUERZA RADIAL Y MODELOS EN TRE DIMENSIONES 

 

Como se mencionó anteriormente, el modelo de corte ortogonal debe ignorar 

el factor de la existencia de una tercera fuerza que ejerce la herramienta en 

la dirección radial, existen algunos modelos teóricos de corte que proponen 

un estimativo del valor de estas fuerzas, los cuales se basan en el modelo 

ortogonal en dos dimensiones y en mediciones experimentales. Estos 

modelos son mucho más contemporáneos que las teorías propuestas por 

Enst y Merchant y deben tener en cuenta los distintos ángulos presentes en 

la herramienta en condiciones tridimensionales, los cuales son mostrados en 

la figura 5. 

 

A partir de los ángulos dados por la herramienta en tres dimensiones y de los 

ángulos de incidencia de la herramienta sobre la pieza de trabajo, Gu 

determinó las siguientes relaciones: 

 

  (15) 

 

     (16) 

 

     (17) 

 

      (18) 

 

A su vez el ángulo de inclinación, λ se puede hallar con la siguiente relación 
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      (19) 

 

El ángulo de inclinación efectivo, Le se puede hallar como se muestra a 

continuación: 

 

     (20) 

 

En donde rn es el radio de la nariz de la herramienta, t es la profundidad de 

corte y f es la velocidad de avance de la herramienta dada en mm/rev. Debe 

especificarse que estas ecuaciones son validas para los siguientes rangos: -

5°  L  45°, 0.4mm  rn  4.37 mm, 0.1mm/rev  f  1.0 mm/rev, 0.5 mm 

 t 4.0 mm y t< rn.  

 

Hallados todos los ángulos necesarios para el cálculo de las ecuaciones (15), 

(16) y (17), falta hallar el valor de las constantes KN, KF y AC (área de corte). 

 

AC se puede determinar directamente de la geometría de la pieza y la 

velocidad de rotación de la misma, pero las otras dos constantes (KN y KF) 

dependen en gran parte de otras constantes obtenidas empíricamente, como 

producto de la combinación dada por la herramienta y la pieza de trabajo. 

 

De esta forma AC está dada por:  

 

AC=f t,           (21) 
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En donde f (en mm/rev) y d (en mm) son la velocidad de avance de la 

herramienta por rotación del husillo y la profundidad de corte 

respectivamente. 

 

Figura 5. Elementos que definen la geometría de la herramienta de corte en 

tres dimensiones. 

 

 
Fuente. MICHELETTI, Gian F.  Mecanizado por arranque de viruta. 
 

Los valores correspondientes a KN y KF, están dadas empíricamente por: 

 

       (22) 

 

       (23) 

 

En donde V es la velocidad de avance de la herramienta (en m/min), to es el 

espesor promedio de la viruta y las demás constantes (Cn, an, bn, cn, Cf, af, bf 

y cf) son empíricas.  

 

Al realizar estas operaciones, se obtiene el valor de las fuerzas en kN. 

Además de esta teoría tridimensional, se conoce por mediciones 
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experimentales que el valor de FR es aproximadamente la mitad de la fuerza 

de empuje; recuérdese que esto sólo es válido cuando se hable de torneado 

por cilindrado y no de refrentado, en donde FR juega un papel más 

importante pues es la que requiere mayor potencia ya que la tasa de corte 

está en esta dirección. 

 

Un simple ejemplo tomado del modelo teórico expresado anteriormente 

permite ver que el valor de FR está alrededor de 50% el valor de FT. 

 

Se toma como pieza una barra de acero 1018, con dureza de 163 BHN y con 

una herramienta recubierta con carburo de tungsteno (WC). Si se toma un 

proceso de corte con un ángulo de ataque lateral (αb) de 0°, un ángulo de 

incidencia lateral ( L) de 0°, un ángulo de ataque lateral ( αs) de 0°, radio de 

nariz (rn) de 0.8 mm, una velocidad de avance (f) de 0.18 mm/rev y una 

profundad de corte, t, de 0.3 mm y una velocidad de rotación, ω de 2120 

RPM, se obtiene lo siguiente: 

 

 

 
Además, las constantes de KN y KF son Cn =1.149 MPa, an =-0.231, bn=-

0.080, cn =1.149, Cf =0.453 MPa, af =-0.095, bf =0.090 y cf=-0.233. Como se 

necesita hallar la velocidad de avance de la herramienta, V, esta es igual a: 

 
V =ωf = (2120 rev/min.)(0.18 m/rev) =0.3816 m/min. 

 
De esta forma las constantes KN y KF son iguales a: 

 
KN=1.149(0.3) -0.231 (0.3816) -0.080 =1.63 

 
KF= 0.453(0.3)-0.095 (0.3816) -0.090 = 0.554 
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Reemplazando estos valores en las formulas (15), (16) y (17): 

 

FC =0.882 kN 

FT = 88.02x10 -2 [0.554(cos27.94°)] = 0.430 KN 

FR =88.02x10-2 [0.554(sen27.94°)]= 0.228 KN 

 

Como se aprecia, la fuerza radial oscila por la mitad del valor de la fuerza de 

empuje, y esta a su vez es la mitad de la fuerza de corte, esta apreciación se 

usará posteriormente para el cálculo de la resistencia teórica del 

dinamómetro y para definir el rango de calibración de cada canal de fuerza. 

 

1.7 CÁLCULO DE LA POTENCIA DE CORTE 

 

El conocimiento de las fuerzas de corte permite establecer el cálculo de la 

potencia de corte generada o consumida directamente por el proceso mismo, 

recuérdese que el torno, de acuerdo a su velocidad de rotación, se genera 

una potencia la cual debe ser absorbida por el proceso de corte. La 

determinación del valor de esta potencia consumida permite estimar la 

relación entre potencia emitida y potencia utilizada y así conocer el valor de 

cuanto es la potencia perdida por factores tales como la trasmisión mecánica 

de la velocidad de rotación y las pérdidas por fricción entre los ejes de 

trasmisión y del motor entre otras razones. La potencia de corte para el 

proceso de torneado en general es igual a: 

 
PTotal = FC VC + FT VT + FR VR       (24) 

 
Debe tenerse en cuenta que para torneado por cilindrado, el valor de VR es 

cero, razón por lo cual la potencia aportada por la fuerza radial es nula. De 

esta forma, la ecuación (24) puede reescribirse como sigue: 

 
PCORTE = FC ωMEDIO + FT fω       (25) 
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En donde ω es la velocidad de rotación de la pieza y f es la velocidad de 

avance de la herramienta, rmedio es el valor promedio entre los radios de la 

pieza antes y después de que pase la herramienta de corte. 

 

Así pues si se conoce la potencia que consume el torno (Plibre), la cual es 

equivalente a hacer girar el husillo pero sin colocar en posición de corte la 

herramienta, es decir en rotación libre de la pieza, se puede aproximar la 

potencia total requerida por el motor (Ptotal requ.) de la siguiente forma: 

 

P total requerida = PLibre + Pcorte . 

 

En donde ε es el valor de la eficiencia mecánica de transmisión de las 

velocidades desde el motor hasta el punto de corte. 

 

Varios autores han asumido la aproximación de que, si no es conocido el 

valor de Plibre la ecuación (25) se puede aproximar a: 

 

Ptotal requ.=Pcorte → Ptotal requ  ε= Pcorte . 

 

En donde el valor de ε para tornos de transmisión mecánica y de correas 

tiene un valor aproximado del 60%. 

 

1.8 MODELOS EXPERIMENTALES 

 

Existen además de este modelo teórico-experimental, un modelo netamente 

experimental que define la variación de las fuerzas por medio de una 

regresión potencial entre el resultado de las fuerzas –dado por mediciones 

experimentales y la velocidad de avance, f, y la profundidad de corte, t. La 

relación es de la forma: 
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FC=AT fAT tBT; FT = AC fAC tBC ; FR= AR fAR tBR                    (26) 

 

En donde AT, AT, BT, AC, AC, BC, AR, AR y BR son constantes que 

dependen del material maquinado y de la geometría de la herramienta. La 

Tabla 2 muestra la variación de estas fuerzas para diferentes nomenclaturas 

de herramientas en un acero 1021. Debe tenerse en cuenta que los valores 

de f y t deben darse en pul/rev y pul respectivamente, dando como resultado 

la fuerza en lb. 

 

Como se observa estos modelos son, hasta el momento, la mejor 

aproximación que se posee del análisis de las fuerzas del maquinado pues 

existen en juego muchas variables que pueden hacer que los resultados 

varíen en forma considerable. Se debe tener en cuenta además un buen 

conocimiento del material que se está maquinando, porque dependiendo de 

ello se debe aplicar la teoría de corte que describa con más detalle –de 

acuerdo a los resultados experimentales ya comprobados– el 

comportamiento de las fuerzas que se generan. Existen en particular, 

además de las múltiples variables dimensionales otras físicas, que influyen 

en la determinación de estas fuerzas y que no son tenidos en cuenta por 

ninguna de estas teorías, entre las principales que se pueden destacar están: 

 

• El comportamiento del material es dependiente de la tasa de deformación 

que se aplique, pues de esta forma pueden variar las tasas de esfuerzo que 

se generan dentro de la pieza trabajada. 

 

• El proceso de torneado es fundamentalmente un proceso de corte 

dinámico, en el cual cada vez que la herramienta traza un “surco” de corte 

por la pieza –cuando la pieza gira 360° – se genera  un golpeteo entre la 

herramienta y la pieza que tendrán un comportamiento oscilatorio a lo largo 

de todo el proceso de corte. 
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• A medida que transcurre el corte la temperatura se va incrementando, lo 

que genera que las tasas de deformación variarán, ningún efecto asociado 

con el aumento a la generación de calor es tomado en estos modelos. 

 

• A medida que el material es reducido en volumen por efectos del corte, la 

inercia del mismo cambia, por lo que también variará la velocidad de rotación 

de la pieza respecto a la herramienta y por ende la interacción de fuerzas 

entre estas dos partes. 

 

Estas teorías podrán ser comparadas con los resultados experimentales que 

proporcione la medición directa por medio de la utilización del dinamómetro 

como forma de analizar los resultados desde un punto de vista experimental 

y otro teórico. 

 

Cuadro 2. Valores de AT, BT, AC, AC, BC, AR, AR y BR, para diferentes 

nomenclaturas de herramienta maquinando acero al carbono 1021 
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2. PARÁMETROS DE DISEÑO. 

 

Tal como se ha mencionado, para el diseño del dinamómetro se partió del 

modelo descrito en el capítulo 1, resultado de estudio de la mecánica del 

corte ortogonal y de proyectos desarrollado aplicando galgas 

extensiométricas, tipo S como se encuentra descrito en los antecedentes. 

Este modelo se puede ver en la figura 6 pero para el presente caso se 

plantea la utilización galgas extensiométricas montadas en octágonos en 

cuatro puntos. 

 

Figura 6. Configuración del dinamómetro de referencia [2]. 
 

 
 
 

2.1  SELECCIÓN DEL MATERIAL Y POSICIÓN DE LA HERRAM IENTA 

 

Con el fin de minimizar las frecuencias que el torno induce en el dinamómetro 

y por consiguiente en la medición, se puede pensar utilizar un material más 

duro y rígido que el aluminio para elaborar la estructura del dinamómetro. El 
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material de los octágonos, aluminio 6360 T-6, es una buena recomendación 

puesto que para medir las deformaciones es mejor un material con bajo 

módulo con el fin de que se deforme lo más posible a esfuerzos más bajos. 

 

Es por ello que se puede usar un material que fuera lo suficientemente rígido 

como para que las vibraciones que generara fueran mínimas. La primera 

opción es utilizar acero inoxidable SS 304, este ofrece varias ventajas, entre 

las cuales una de las más importantes era su excelente acabado final y la 

resistencia que tiene ante agentes corrosivos como agua y en general para 

ambientes húmedos.  

 

Además de ello, el enlace entre este acero y el aluminio no ofrece ningún tipo 

de corrosión galvánica o similar. El problema para emplear este acero radica 

al momento del maquinado del mismo, por poseer grandes cantidades de 

cromo, este material al calentarse tiende a formar algunos precipitados que lo 

hacen muy duro, razón por la cual el proceso de maquinado tomaría bastante 

tiempo si se efectuaba con herramientas de acero rápido, siendo para nada 

eficiente pues el desgaste de la herramienta ocurre en muy poco tiempo. 

Para trabajar este tipo de aceros, lo ideal es usar herramientas cuya matriz 

sea de tungsteno, teniendo en cuenta que  su costo es considerablemente 

alto. 

 

Debido a lo anterior se utilizaría un acero al carbono; el acero 4140 posee 

unas excelentes características de maquinado, pudiéndose trabajar con 

herramientas de acero rápido y proporcionando una excelente dureza al 

trabajarlo. Este acero es similar al SS 304 por cuanto al efectuarle un 

tratamiento térmico su dureza aumenta considerablemente, pero antes de 

hacerle este tratamiento su maquinabilidad es muy buena, razón por la cual 

se maquina en frío –con abundante fluido refrigerante– y posteriormente al 

efectuarle los acabados finales y los agujeros con la medida definitivas, se 
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trabaja a velocidades más bajas y utilizando como refrigerante ACPM, lo que 

ocasiona que la dureza del material aumentara superficialmente, lo que se 

podría comprobar fácilmente pues si se intenta efectuar sobre estas 

superficies alguna operación de maquinado la vida útil de la herramienta es 

menor. 

 

La posición de la herramienta es importante en dos aspectos. El primero de 

ellos hace referencia a la altura de la herramienta sobre la altura del 

dinamómetro debido a que la altura establecida debe concordar con la 

posición del dinamómetro ya montado sobre el torno. 

 

Debe tenerse en cuenta que si la herramienta de corte no queda ubicada en 

el centro del eje del torno las fuerzas de corte cambiarán, ya que el modelo 

de corte no se comportaría como el modelo ortogonal puesto la incidencia de 

la herramienta sobre la pieza cambiaría el plano de cizallamiento, el cual no 

tendría un ángulo de 90°, tal como en las figuras 2  y 3 descrita en el capítulo 

1. 

 

Como consecuencia de esto también, la profundidad del corte no sería 

perpendicular a la fuerza tangencial sino sería oblicuo, lo que distorsionaría 

las concepciones dimensionales que se tomaron al hacer el modelo de corte 

ortogonal. La figura 7 muestra un detalle de cómo variarían las fuerzas y los 

parámetros tomados si cambia la altura de la herramienta sobre la pieza 

torneada. 

 

En adición a lo anterior, no sólo cambia el modelo de corte ortogonal sino 

también el rendimiento y la efectividad de la herramienta. Observando la 

figura 7 se observa que el plano cortante en la pieza se encuentra sobre una 

de los flancos de la herramienta y no coincide con la fuerza radial, hecho por 

el cual las fuerzas de corte y empuje no estarán ubicadas sobre el plano de 
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coordenadas x, y, z del modelo de corte ortogonal. Esto traerá como 

consecuencia un desgaste en menos tiempo de la herramienta y un acabado 

de corte menos fino y preciso que con la herramienta correctamente 

posicionada sobre la mitad del eje de la pieza puesto que además existirá 

mayor fricción entre la superficie del plano de corte y la herramienta. 

 

Figura 7. Detalle de una herramienta de corte mal posicionada sobre el eje 

del torno nótese que la línea de cizallamiento y la dirección de las fuerzas de 

corte se distancian de los presentados en el modelo de corte ortogonal [6] 

 
 

 
Fuente. MICHELETTI, Gian F.  Mecanizado por arranque de viruta. 
 
 
El segundo aspecto modificable se refiere al saliente que posee la 

herramienta de corte con respecto a las piezas mediante las cuales se sujeta 

al cuerpo del dinamómetro. Como estas piezas se ubican en el centro del 

dinamómetro, la herramienta de corte tenía que quedar en voladizo para que 

pudiera sobresalir por una de las caras del dinamómetro y poder hacer así 

contacto con la pieza. Para solucionar este inconveniente que genera 

vibraciones –ya que al estar más libre la herramienta las vibraciones 

aumentan y se transmiten con mayor facilidad– se posicionaron los 

mecanismos de sujeción de la herramienta en un extremo de la tapa superior 
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del dinamómetro, cerca a una de las caras laterales (figura 8), 

incorporándose también este mecanismo dentro de las dos tapas o bases del 

dinamómetro con el fin de que la estructura en general posea una apariencia 

más compacta. Esto se realizó en vista a que los dinamómetros que 

comercialmente se utilizan para medir las fuerzas en torneado poseen el 

alojamiento de la herramienta de corte dentro de todo su cuerpo y no 

adaptado en un extremo del mismo (véase el Anexo 3). Si se deseaba 

colocar la herramienta de corte entre las tapas del dinamómetro era 

necesario aumentar uno de los lados del las bases, ya que con las 

dimensiones existentes no se podría situar un alojamiento para esta parte. 

Fue por ello que una de los lados de las bases se aumento de tamaño y se 

ubicó preliminarmente allí la herramienta con su mecanismo de sujeción, tal 

como se muestra en la figura 8. 

 

Figura 8. Modelo preliminar del dinamómetro con la herramienta de corte 

adaptada a uno de los lados [7] 
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2.2  ROBUSTEZ 

 

En orden a incrementar la robustez de todo el sistema, para lo que ya ha 

ayudado el reposicionamiento de la herramienta y la selección de un nuevo 

material, también es aconsejable trabajar con un torno CNC. Este torno 

ofrece varias ventajas.  

 

En primer lugar se encuentra que la vibración de este equipo es menor que la 

de los tornos mecánicos convencionales, debido a que posee mayor 

precisión en el posicionamiento de la herramienta y un manejo más exacto 

de las velocidades de rotación de la pieza y de avance de la herramienta, por 

el hecho de que el sistema es electrónico y no mecánico como en los tornos 

restantes.  

 

Además de esto, para acoplar directamente el dinamómetro a la torreta de 

torno, sólo es necesario quitar el motor que efectúa el cambio de herramienta 

y posicionar en esta zona el dinamómetro gracias a que allí existen una serie 

de roscas en donde es posible anclar el dispositivo. 

 

Con el uso del torno CNC se logra una ventaja adicional, ya que este equipo 

posee como herramientas de corte pastillas sinterizadas, se puede utilizar 

una de estas como herramienta de corte en el dinamómetro logrando con ello 

flancos y aristas lo más rectos posibles, puesto que estas pastillas son 

fabricadas con alta precisión. Teniendo de esta forma ya definidos los 

ángulos de ataque o incidencia de la herramienta en la pieza, la pastilla de 

corte a utilizar es adaptada al portaplaquitas del torno CNC; la geometría de 

la pastilla de corte se muestra en la Figura 9. 
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Figura 9. Detalle de la pastilla de corte que se acoplaría al dinamómetro 

 

 
Fuente. MICHELETTI, Gian F.  Mecanizado por arranque de viruta. 
 

2.3  ANÁLISIS DE ESFUERZOS TEÓRICOS Y EN ANSYS. 

 

Para determinar la máxima fuerza que soporta el dinamómetro se utilizaron 

dos modelos, uno teórico, basado en la teoría tradicional de resistencia de 

materiales y un modelo computacional, basado en la teoría de elementos 

finitos, para este caso ANSYS. En la determinación de la máxima fuerza 

teórica que soporta el dinamómetro se utilizó un análisis de esfuerzos sobre 

los octágonos, de esta forma se usó el punto máximo en donde se ubicarían 

estos esfuerzos sobre estas piezas y a continuación dependiendo de la 

dirección de las fuerzas que actúan se hallaron los esfuerzos resultantes. 

 

Para comparar estos esfuerzos con el máximo esfuerzo que se puede aplicar 

antes de que el material sufra una deformación permanente, (esfuerzo de 

fluencia o cedencia σy) se utilizó la teoría de máxima energía de distorsión 

(esfuerzos de Von Mises). 

 

Los cálculos completos de lo mencionados anteriormente se encuentran 

descritos en el Anexo 1, dando como fuerzas máximas que se pueden 

aplicar, los siguientes resultados: 
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FC = 2400 N 

F R = 480 N                            F Total = 2630 N 

F T = 960 N 

 

El siguiente paso para verificar los datos anteriores es compararlos con algún 

otro modelo, para ello se utilizó ANSYS, herramienta computacional que se 

basa en el método de aproximación por elementos finitos para desarrollar los 

algoritmos necesarios con el fin de solucionar el problema. 

 

En la simulación es posible simplificar un poco el modelo en orden a dibujar 

sólo las partes fundamentales, es decir, aquellas que necesitan ser 

analizadas y aquellas en donde haya condiciones de frontera especiales, 

tales como restricciones rotacionales, de desplazamiento, o cargas 

aplicadas. Finalmente se simuló el dinamómetro tal como se ilustra en la 

Figura 10. De esta forma se pueden situar las cargas en el extremo inferior 

de la barra saliente que se encuentra empotrada al dinamómetro, la cual 

haría las funciones de la herramienta de corte. 

 

Figura 10. Modelo dibujado en ANSYS para simular los esfuerzos en el 

dinamómetro. Las cargas se aplicaron en el punto demarcado con A [7] 
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Inicialmente se pensó en simplificar un poco más el modelo dibujando 

solamente el dinamómetro sin la viga empotrada –que hace las veces de 

herramienta– y aplicar las cargas solamente en el centro del dinamómetro y 

colocando también los momentos resultantes en este punto. Sin embargo, la 

nueva versión de ANSYS no posee la opción de aplicar un momento puro ya 

que dependiendo del punto de aplicación y de la subdivisión que haga de un 

momento total en diferentes nodos, las soluciones pueden variar 

sustancialmente. Además de lo anterior, los momentos generados son 

producto de las fuerzas aplicadas en la punta de la herramienta por la 

distancia a cada uno de los puntos de mayor esfuerzo en los octágonos, 

razón por la cual es mejor hacer la simulación con la aplicación de las 

fuerzas tal y donde se encuentran en la práctica, las cuales por si mismas 

ejercen un momento en las piezas mencionada anteriormente. 

 

Como se ve en el Anexo 1 la magnitud del esfuerzo generado por el 

momento es sumamente importante, y al efectuar la simulación solamente 

con el valor de las fuerzas sobre el centro del dinamómetro este resiste 

mucho más de lo que soporta con la carga aplicada en un extremo. 

 

La figura 10 muestra finalmente en donde se aplicaron las cargas, las cuales 

equivalen a los mismos puntos en donde se encuentran en el modelo de 

corte en tres dimensiones. También están aplicadas las condiciones de 

frontera del sistema, es decir los puntos restringidos del dinamómetro que no 

poseen movilidad. La tapa inferior está pegada a la torreta del torno CNC, 

razón por la cual esta no presentará ningún tipo de movimiento, por tal razón 

sobre el área inferior de esta tapa se aplicó una restricción de 

desplazamiento en todas las tres direcciones (restricciones en todos los seis 

grados de libertad que posee la cara inferior, tres de desplazamiento –en 

cada una de las tres direcciones x, y y z– y tres de rotación –rotación sobre 

los ejes de x, y y z respectivamente–). Debe tenerse en cuenta que esta 
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misma suposición se tomó al efectuar el análisis teórico de la resistencia de 

los octágonos, los cuales se tomaron como si estuvieran empotrados en la 

tapa inferior del dinamómetro. 

 

Figura 11. Condiciones de frontera de la simulación por ANSYS, el área 

inferior de la tapa de abajo del dinamómetro se encuentra restringida en 

todos los grados de libertad. También se muestran las tres fuerzas aplicadas 

en el extremo de la herramienta [7] 

 

 

Para el mallado del sistema se utilizó la opción tetraedal de 10 nodos, el cual 

se realizó de forma automática. El material se simuló con un módulo elástico 

de 68.9 GPa, que equivale al del aluminio 6061-T6, que es el material con 

que se piensa en trabajar para hallar las fuerzas teóricas y en el que se 

fabricarán los octágonos. Luego del proceso de enmallado la relación de 

aspecto es de 20, valor que por ser menor a 50, es viable para efectuar la 

simulación [7]. 

Los resultados para los esfuerzos de Von Mises pueden verse en las Figuras 

11y 12. Las fuerzas aplicadas en la simulación corresponden a las halladas 

en el análisis teórico, se utilizó como opción de salida los esfuerzos de Von 
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Mises ya que los esfuerzos máximos teóricos se calcularon también en base 

a estos esfuerzos (Véase el anexo 2). 

 

De las figuras 11 y 12 puede promediarse que le máximo esfuerzo dentro de 

los octágonos es de aproximadamente 173 MPa (tomando como promedio 

los más altos esfuerzos de ambas figuras que se presentan en los 

octágonos, los cuales equivalen a 158 MPa y 188 MPa), lo que no está lejos 

del valor del esfuerzo de fluencia dado para el aluminio 6061-T6 (192 MPa). 

Reemplazando el valor de las fuerzas de forma que el máximo esfuerzo 

obtenido en los octágonos sea de 192 MPa aproximadamente, se obtienen 

los siguientes valores (la simulación puede verse en la figura 13): 

 

F C = 2600 N 

F R = 520 N                   F Total = 2850 N 

F T = 1040 N 

 

Figura 12. Solución por nodos (promedio de cada uno de los elementos) para 

esfuerzos de Von Mises dentro de los octágonos. (Para las cargas dadas en 

la solución teórica) [7] 
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Figura 13. Solución por elementos (no promediando los resultados de cada 

nodo) para esfuerzos de Von Mises dentro de los octágonos. (Para las 

cargas dadas en la solución teórica) [7] 

 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Figura 14. Simulación del dinamómetro con cargas de FT=2600 N, FC=1040 

N, FR=520 N [7]. 
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La variación entre estas dos cargas dadas (simulación-teórica) es de 220 N, 

lo cual representa una variación del 8.4% respecto a la carga teórica. 

Algunas de las razones que indujeron a que el esfuerzo en la simulación 

fueran mayores son las siguientes: 

 

� Las condiciones de malla generadas al momento de la simulación generan 

unos concentradores de esfuerzos dentro del octágono, puede verse que las 

circunferencias internas, más que aproximarse a una circunferencia perfecta, 

tienen forma poligonal, lo cual induce en las esquinas de la unión entre líneas 

la generación de esfuerzos. El modelo teórico no incluye la generación de 

concentradores de esfuerzos. 

 

� Al efectuar la simulación se tuvo que simular también una viga empotrada 

que hiciera las veces de herramienta, esto con el fin de efectuar los 

momentos sobre los octágonos, al hacer esto se introducen más elementos 

dentro de la matriz solución y por consiguiente va a existir más error. La 

solución de ANSYS se efectúa por matrices a partir de las condiciones de 

frontera y las cargas aplicadas, si estas condiciones inducen errores, a partir 

de allí los datos presentados tendrán errores también. Puede verse que en la 

punta de la herramienta existen unos grandes concentradores de esfuerzos, 

lo cual incide sobre los resultados en los octágonos. 

 

2.4 ANÁLISIS FRECUENCIAL 

 

El análisis frecuencial que se va a efectuar para el dinamómetro parte de dos 

aspectos, el primero se refiere al análisis de las frecuencias naturales del 

dinamómetro, tal como si este se comportara como un sistema masa-resorte, 

razón por la cual obedece la ecuación de un movimiento armónico simple, de 

esta ecuación se deduce que la frecuencia angular del sistema estará dada 

por la siguiente relación: 
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          (27) 

 
En donde k para el sistema masa–resorte es la constante de elasticidad del 

resorte (expresada en unidades del sistema internacional en N/m) y m es la 

masa de este sistema. Nótese que esta ecuación es el resultado de aplicar la 

segunda ley de Newton para un sistema de masa resorte. 

 

El paquete de elementos finitos ANSYS, por medio del cual se llevó a cabo el 

análisis de esfuerzos, puede también realizar un análisis modal para de esta 

forma encontrar las principales frecuencias naturales sobre las cuales 

depende el sistema mostrado en la figura 10, Nótese que la ecuación (27) no 

depende de la amplitud (o elongación) de las oscilaciones, razón por la cual 

esta amplitud no dependerá tampoco de las fuerzas aplicadas sino de 

propiedades intrínsecas del modelo. 

 

Para esta simulación el modelo necesita una densidad puesto que la 

ecuación (27) depende de la masa, así pues con el modelo dimensional 

introducido en ANSYS y la densidad, el programa puede calcular la masa 

total del sistema. El análogo del parámetro k en el cálculo que realiza 

ANSYS, es el modulo elástico del material. Al realizar la prueba esfuerzo-

deformación para un material, el valor de la pendiente dada al graficar F 

aplicada vs elongación será precisamente el equivalente a tener k. Así pues, 

k se puede obtener de E a partir de la siguiente relación: 

          (28) 

En donde lo y Ao son las condiciones iniciales en un ensayo típico de 

esfuerzo deformación, lo cual para este caso está estandarizado por la 

norma ASTM B 557M-84. 
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Así pues gracias a este cálculo ANSYS puede hallar el valor de la frecuencia 

natural del sistema según el número de modos que se desee. La figura 15 

muestra los resultados para los dos primeros modos de vibración. 

 

Figura 15. Resultados de la simulación frecuencial para los dos primeros 

modos de vibración, la primera figura corresponde al primer modo (w=12.647 

rad/s) y la segunda al segundo modo (w=13.166 rad/s) 

 

 

 

Basados en estas frecuencias naturales es posible también hallar las 

frecuencias naturales del sistema en el cual está montado en dinamómetro 

(el torno CNC) para verificar que las frecuencia del torno no sea igual o 

múltiplo de las dadas anteriormente, con el fin de que el sistema no entre en 

resonancia. 

 

También es posible encontrar la primera frecuencia de oscilación del sistema 

si se simulan los octágonos como si fueran resortes pegados a una masa, la 

cual consistiría en la tapa superior del dinamómetro y el alojamiento diseñado 

para soportar la herramienta. La figura 16 muestra como es la configuración 

del sistema, se tiene además que la tapa inferior del dinamómetro está 

restringida en desplazamiento pues de esta zona es donde se una el sistema 

con la torreta del torno, esta base sería por lo tanto la tierra del sistema, de 
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donde están anclados los resortes. Así pues se puede hallar un modelo 

dinámico en donde la frecuencia de oscilación será igual a: 

 

         (29) 

 

En donde Kequiv. es el valor de la constante K del aluminio de acuerdo a la 

configuración que poseen los octágonos dentro del dinamómetro, dada en la 

figura 16. 

 

Figura 16. Modelo dinámico que simula el comportamiento de la celda de 

carga al reemplazar el sistema de octágonos por un sistema de masas y 

resortes [7]. 

 

 

Como se ve en la figura anterior, los octágonos se pueden reemplazar por un 

sistema de cuatro resortes, los cuales poseen una configuración que está en 

paralelo. Así pues aplicando la segunda ley de Newton para este sistema se 

tiene lo siguiente: 

        (30) 
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En donde FK es la fuerza de cada uno de los resortes, la cual se puede 

reemplazar por el valor de la constante de cada resorte (Kresorte) y por la 

razón de desplazamiento de cada uno de los resortes, (z indica la dirección 

en la que se dirige o efectúa el desplazamiento), de lo que se obtiene: 

 

      (31) 

 

De donde se deduce entonces que el Kequiv. para el sistema mostrado en la 

Figura 16 es igual a 4Kresorte y el valor de la masa es la misma descrita 

anteriormente. 

 

Ahora bien, para reemplazar los resultados en la última expresión de la 

ecuación (31) se deben conocer los valores de Msistema y Kresorte 

respectivamente. El valor de Msistema se obtiene directamente de la medición 

física de la base superior del dinamómetro más los soportes de la 

herramienta, los cuales multiplicados por la densidad del acero SAE 4140 

dan como resultado la masa. Para el valor de Kresorte se recurrió al uso de la 

ecuación (28) en donde es posible expresar el valor de la constante en 

función del modulo de elasticidad, esto con base a los resultados primarios 

que arroja un ensayo de esfuerzo deformación.  

 

El modulo elástico del aluminio 6063 T6, que es el material de los octágonos, 

posee un valor de 67 MPa aproximadamente. Las condiciones de la prueba 

de tensión para aluminio (norma ASTM B 557M-84) establecen que los 

valores de lo y Ao para la ecuación (28) son iguales a 62.5 mm y 122.7 mm2 

respectivamente (el valor del diámetro inicial de la probeta es de 12.5 mm). 
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Reemplazando estos valores en la ecuación 28 se obtiene el valor de Kresorte: 

 

 

 

La masa del sistema tiene un valor de 2.11 kg, este se obtuvo utilizando la 

una herramienta que proporciona Solid Edge, reemplazando estos valores en 

la ecuación (31) se obtiene: 

 

 

 

El cual es un valor muy aproximado a los obtenidos por medio del análisis 

con ANSYS. 

 

El torno CNC opera a una rotación promedio de 400 RPM, con este valor es 

posible hallar una frecuencia de revolución, el cual tiene un valor de: 

 

 

 

Este valor es superior a la frecuencia natural del sistema, hecho por el se 

deduce que no habrán problemas de que ambos sistema (el del dinamómetro 

y el del torno) entren en resonancia, y por ende, que las mediciones del 

dinamómetro sean erróneas a causa de este factor. 
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2.5 GALGAS Y SISTEMA DE AMPLIFICACIÓN 

 

Validado el análisis anterior, se procedería a maquinar el dinamómetro y 

posteriormente se procedería a pegar las galgas en cada una de las zonas 

de los octágonos; la figura 17 muestra como se deberían pegar las galgas a 

cada uno de los octágonos y la configuración total de las 16 galgas en el 

dinamómetro. Las galgas deben ser pegadas a los octágonos por medio de 

una solución de acrilato, antes de esto se debe proceder a marcar con un 

marcador de metal los ejes de posición de los octágonos, tal como se 

muestra también en la figura 17. Luego de pegadas, estas se mantendrán 

prensadas por medio de unas pequeñas prensas manuales, esto con el fin de 

garantizar la completa adherencia y con el fin de que la presión de pegado 

fuera homogénea sobre toda la superficie de la galgas. Cabe destacar que 

antes del pegado, la superficie en los octágonos debe ser lijada con lija # 400 

para garantizar la adherencia y posteriormente limpiada varias veces con 

alcohol. 

 

Cada una de las salidas de las galgas debe ser posteriormente soldada a la 

salida equivalente que va a dar a los puentes de Wheatstone y a los 

amplificadores, tal como se encuentra especificado en la referencia del 

fabricante. La especificación de las galgas a utilizar es la que se muestra a 

continuación: 

 

Cuadro  3. Especificaciones de las galgas a utilizar. 
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Figura 17. Configuración de los octágonos dentro del dinamómetro y galgas 

adheridas a los octágonos, Las galgas que estén alineadas verticalmente, en 

la misma dirección de la fuerza FT, medirán las deformaciones inducidas por 

esta fuerza [7] 

 

 

 

El factor de galga es expresado matemáticamente como sigue: 

 

Esto quiere decir que ante la presencia de una elongación ∆L, la resistencia 

de la galga presentará una variación en la resistencia de ∆R, Esta variación 

de la resistencia se puede medir con un multimetro y será igual a la 

resistencia con una carga aplicada menos la resistencia inicial. Por 

consiguiente el factor de galga nos permite ver que tan sensible es la galga 

ante un cambio de elongación, así entre más grande sea este valor, más 

grande será el cambio en el valor de ∆R. Debido a que las deformaciones 

oscilan entre un valor de 0.05 a 0.1 mm (estos valores se dedujeron de 
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acuerdo a la simulación de ANSYS para deformaciones, por lo cual es 

necesario usar un sistema que permita amplificar el cambio en la resistencia, 

por lo cual se recurrió al sistema de amplificación. 

 

Gracias a este principio y a la configuración de las galgas que se muestra en 

la figura 17, es posible medir las deformaciones en cada una de las 

direcciones cartesianas, debido a que estas deformaciones –como se vio 

anteriormente– se traducen en variaciones de resistencia ya que cambia la 

longitud donde está pegada la galga pues hay una fuerza aplicada que 

“elonga” un poco el material. Si existe una variación en la resistencia y se 

mantiene una fuente de voltaje constante, gracias a un arreglo a la salida de 

las galgas, conocido como puente de Wheatstone, es posible identificar una 

variación en el voltaje, la cual por encontrarnos en la zona elástica del 

material tendrá una relación similar con la fuerza aplicada.  

 

La figura 18 muestra la configuración de las galgas dentro de un octágono y 

como entre ellas conforman el puente de Wheatstone que permitirá ver un 

cambio en el voltaje, proporcional al cambio en resistencia entre ellas. 

 

Figura 18. Configuración de las galgas dentro de un octágono y esquema del 

puente de wheatstone entre ellas para dar al final una variación en el voltaje 

[7]. 

 

 

 

 

 

 

 
Fuente: RIVERA Z., Andrés O. Diseño preliminar de un dinamómetro para medir fuerzas en 
torneado. 
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Por último, al validar el diseño final planteado, este se puede observar en la 

figura 19 y su diagrama en explosión se encuentra en la figura 20. Nótese 

que en la figura 19 se muestran los tornillos por medio de los cuales se ancla 

el dinamómetro al cabezal del torno CNC. 

 

Figura 18. Detalle del modelo final seleccionado para el dinamómetro, los 

tornillos pasantes son los encargados de anclar el dinamómetro al cabezal 

del torno [7]. 

 

 

Figura 20. Detalle en explosión del dinamómetro [7] 
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CONCLUSIONES 

 

La influencia de ruido dentro del sistema será notable, esto en parte es 

debido a que las pequeñas oscilaciones en la punta del dinamómetro lo que 

genera una oscilación en la fuerza que está registrando el voltaje. De allí que 

se genere en la señal de lectura una variación de la fuerza. Para leer de 

forma más objetiva la señal de salida se recomienda tener en cuenta que el 

dinamómetro este cilindrando una zona de la pieza cercana al punto de 

sujeción con las mordazas del torno, así se evitan errores por influencia de la 

desalineación de la pieza en el centro del torno, problema que se agudiza 

más a medida que la herramienta de corte se aleja del punto de sujeción de 

la pieza a trabajar. 

 

La histéresis del sistema puede deberse a la respuesta elástica que posee el 

material al momento de aplicarle una carga. Debido a que el material se 

comporta básicamente como un sistema masa-resorte, al añadirle un peso 

este se toma un determinado tiempo para restablecer su longitud inicial 

(tiempo de recuperación elástica), hecho por el cual puede aparecer alguna 

variación en los datos de salida en la lectura del voltaje. 

 

Se hace importante para la mejor utilización del dinamómetro que se agregue 

a la salida de cada señal una herramienta que permita registrar los datos 

para su posterior procesamiento debido al ruido inducido por las vibraciones 

de la herramienta. 
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Anexo 1. DEDUCCIÓN DE LAS FUERZAS DE CORTE 

El modelo de corte ortogonal se desprende de utilizar los componentes de las 
fuerzas que resultan en la herramienta y la pieza. Utilizando estas fuerzas se 
pueden determinar los valores de FC y FT que son las que toma directamente el 
dinamómetro. La Figura 21 muestra estas fuerzas. 
 
 
Figura 19. Distribución de fuerzas sobre la herramienta de corte. F: fuerza de 
fricción entre la herramienta y la viruta, N: fuerza normal entre herramienta y 
viruta, FN: Fuerza perpendicular al plano de cizallamiento 
 
 

 
 
 
De la Figura 1 puede deducirse que la suma vectorial de las fuerzas que actúan 
sobre la herramienta (F y N respectivamente) es igual pero de sentido opuesto a 
la suma vectorial de las fuerzas que actúan sobre la pieza (FS y FN) y estas a su 
vez son iguales a la suma de las fuerzas FC y FT. Las relaciones anteriores se 
pueden ver en la Figura 2, la cual relaciona estas magnitudes. 
 
 
Asimismo, de la Figura 1 se pueden extraer los valores de tres ángulos, todos 
ellos necesarios para saber la dirección de las fuerzas en él mostradas. Estos 
ángulos son: �= ángulo de ataque o incidencia de la herramienta; �= ángulo de 
fricción de la herramienta con la pieza y �= ángulo en el cual está ubicado el 
plano de cizallamiento o de corte. 
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Figura 2. Relación de las fuerzas existentes en la mecánica del corte ortogonal. 
 

 
 
La fuerza de fricción F, se puede expresar en función de N por medio del ángulo 
de existente entre la suma vectorial de estas dos fuerzas (R) y N, denominado 
en la grafica como �. 
 
F =�.Nen donde �se puede expresar como tan� 
 
Por otra parte se tiene que el esfuerzo cortante, orientado en la dirección del 
plano de cizallamiento se puede hallar de la siguiente manera: 
 

 
 
En donde AS es el área efectiva de corte, es decir el plano de cizallamiento, el 
cual se puede expresar en función del espesor de material a remover (t en la 
Fig. 1) y el ancho de la longitud de corte (representada desde ahora como �2). 
 

 
 

 
 
Ahora bien, de la Figura 1  se pueden hallar las siguientes relaciones: 
 

                                                      
 
2 El valor de w corresponde en el modelo de corte ortogonal aplicado en un caso de tres 
dimensiones corresponde al ancho de la herramienta. 
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Reemplazando el valor de FS dado  y de forma análoga, despejando el valor de 
R y reemplazándolo, se tiene: 
 

 
 
Despejando FC: 
 

 
 
Para hallar FT se toma de sen (��): 
 

 
 
Nótese de estas ecuaciones que la diferencia entre �y �siempre dará un ángulo 
pequeño, razón por la cual la fuerza de corte, que está en función del coseno de 
esta diferencia angular siempre dará mayor que la fuerza de empuje, que está 
en función del seno se la misma sustracción. Esto concuerda perfectamente con 
las mediciones teóricas que establecen que la fuerza de corte es usualmente 
mayor que la fuerza de empuje, y en el modelo tridimensional, estas dos fuerzas 
son mayores que la fuerza radial, FR, la cual es por lo general la menor de las 
tres. 
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Anexo 2. PAPER REFERENCIA ANÁLISIS TEÓRICO DE LAS F UERZAS 
MÁXIMAS SOBRE LOS OCTÁGONOS 
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Anexo 3: ESPECIFICACIONES DE ALGUNOS DINAMÓMETROS 
COMERCIALES 

 
 

En la actualidad existen diversos fabricantes comerciales de dinamómetros, los 
cuales basan el funcionamiento en la tecnología de los strain gages. El principio 
de operación de estos dinamómetros es el mismo que fue usado en el diseño del 
dinamómetro de este proyecto. A continuación se muestran las especificaciones 
y modelos de algunos dinamómetros de la marca Telc. Esta información fue 
tomada de: 
http://kutschelis.de/Produkte/Technische_Lehrmittel/Metall/Zerspanung_Schnittkr
aftmesser/eng_Thema_Zerspanung.htm 
 
Figura 1.  Dinamómetro convencional A de la marca Telc. Obsérvese las dimensiones que 
posee el dinamómetro, fácilmente transportable en una sola mano. 
 

 
 
 
CARACTERÍSTICAS 
 
Livianos y prácticos, fácil de instalar y miden las tres fuerzas de corte de 
cualquier proceso de torneado. En el cuerpo del dinamómetro se encuentra un 
dispositivo fácilmente intercambiable para la herramienta de corte. Los valores 
de la medición pueden ser leídos en un display interno o a través de un display 
suministrado por vía externa. Cuentan con tarjetas de adquisición de datos junto 
con la interfase de comunicación y el software para el dinamómetro. Sobre este 
mismo software se cuenta con un programa que basado en el incremento de las 
fuerzas detecta el desgaste de la herramienta. También se le puede adaptar un 
sensor de temperatura para el alojamiento de la herramienta, el cual es 
totalmente integrado a todo el sistema. 
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Modelos 
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Anexo 4. PAPER REFERENCIA ASOCIACIÓN ARGENTINA DE 
MECÁNICA COMPUTACIONAL 
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