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Anexo 1: Lista de exigencias 

LISTA DE EXIGENCIAS 

Proyecto: DISEÑO DEL SISTEMA MECÁNICO DE ROTACIÓN BIAXIAL DE UN 

EQUIPO DE MOLDEO ROTACIONAL PARA LABORATORIO. 

Deseo o 

Exigencia 
Descripción 

E 

Función: 

- Rotar moldes cargados con material plástico en su interior a velocidades de

giro establecidas en dos ejes perpendiculares e independientes entre sí.

- Transportar la carga a las estaciones de calentamiento y enfriamiento sin

detener el giro biaxial.

E 

Cinemática: 

- Las velocidades de giro alrededor de ambos ejes serán regulables e

independientes entre sí.

- Los valores de la velocidad de giro para ambos ejes serán establecidos

previo al inicio del ciclo y estarán dentro del rango de 4 a 50 RPM.

- El equipo debe proporcionar una rotación balanceada para tener una buena

distribución del polímero en las paredes de los moldes.

E 

Geometría: 

- El equipo tendrá la forma adecuada para proporcionar ambos giros a la carga

y transportarla a los otros dos sistemas.

- También se agruparán los moldes en un conjunto compacto y distribuido

simétricamente con respecto a los ejes de giro respectivos.

D 
Geometría: 

- El diseño de la máquina debe ser lo más compacto posible para su fácil

ubicación.

E 

Temperatura: 

- Debido a que una parte del sistema mecánico de rotación biaxial ingresará a

un horno durante la etapa de calentamiento, se considerarán todos los efectos

que ocasiona el incremento de temperatura en los componentes del sistema

tales como disminución de sus propiedades mecánicas y la dilatación de los

componentes.

E 

Fuerza: 

- El sistema mecánico debe soportar la carga de diseño requerida sin presentar

deflexiones excesivas.

- El sistema debe ser estable y rígido.

E 

Materia prima: 

- El equipo será diseñado según las propiedades físicas y térmicas de los

polímeros especificados en la sección 1.3 del capítulo 1: Policloruro de Vinil

(PVC), Polietileno de alta y baja densidad (HDPE-LDPE), polipropileno

(PP) y madera recuperada de pino y capirona.

- Los plásticos y la madera que ingresarán en modo de partículas cuyo tamaño

está en el rango de 150 a 500 µm.

E 
Energía: 

- El sistema mecánico empleará energía eléctrica trifásica para su
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accionamiento. El voltaje de línea disponible en las instalaciones del 

laboratorio es de 380V. 

E 

Seguridad: 

- La máquina será diseñada de tal modo que los componentes no abandonen 

los límites de la misma. 

- El sistema mecánico no debe poner en peligro la integridad física del 

personal de laboratorio que la opera. 

- Los elementos de transmisión deben ser protegidos de manera que se 

prevenga cualquier accidente por contacto directo. 

E 

Señales: 

- El equipo contará con botones de encendido y apagado, y luces que indiquen 

el inicio o final del proceso. Estos serán de fácil acceso y visualización para 

el operario. 

E 

Mantenimiento: 

- Las partes que tengan un menor periodo de mantenimiento, serán de fácil 

acceso. 

E 

Fabricación: 

- El equipo en su totalidad se fabricará en talleres de Lima y además se 

emplearán materiales de fácil adquisición en el mercado peruano o, en todo 

caso, de proveedores que cuenten con un representante directo en nuestro 

país. 

E 

Condiciones de uso: 

- La carga y las partes del sistema mecánico además de trabajar en un entorno 

de elevada temperatura, estarán expuestos al contacto directo con el agua 

durante el proceso de enfriamiento.  

D 
Ergonomía: 

- Cualquier proceso secundario o sub función que sea realizada de forma 

manual se realizará a una altura adecuada de fácil acceso para el operario. 

D 
Costos: 

- El costo de la máquina no sobrepasará el monto destinado por el coordinador 

de proyecto de 60 000 soles. 

D 
Transporte: 

- La máquina estará prevista de elementos para facilitar su traslado. 

D 
Plazos: 

- El diseño de la máquina deberá ser entregado como máximo el 25/06/2015. 



3 

 

Anexo 2: Caja negra y estructura de funciones 
 

Comprensión de la solicitud 

 

Se requiere diseñar el sistema mecánico de rotación biaxial de un equipo de moldeo 

rotacional para laboratorio, de acuerdo a la lista de exigencias del Anexo 1, cuya 

función principal es proporcionar rotación a un conjunto de moldes alrededor de dos 

ejes de giro perpendiculares entre sí mientras se transportan a las estaciones de 

calentamiento y enfriamiento para cumplir con las etapas propias del proceso de moldeo 

rotacional. 

 

Concepción de la solución 

 

Esta fase consta de dos etapas: Elaborar la estructura de funciones, donde se especifica 

las funciones que realizará el sistema mecánico de rotación biaxial para cumplir su 

función principal; y concebir el concepto de solución donde se propone diversas 

soluciones para su posterior evaluación y obtener el proyecto definitivo.  

 

Caja negra 

 

En la Figura 1 se observa la representación de la función total del sistema a través de la 

caja negra donde se consideran cuatro entradas y cuatro salidas. 

 

 

Figura 1: Caja negra. 
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Entradas Salidas 

Material: Material particulado: plástico y 

madera recuperada. 

Energía: Fuerza humana, energía 

eléctrica y mecánica. 

Señales: Señales de tipo visual para el 

inicio del proceso. 

Material: Producto o muestra sinterizada 

transportada a las otras dos estaciones. 

Energía: Calor, vibraciones, ruidos. 

Señales: Señal de tipo visual para el final 

del proceso. 

 

Estructura de funciones 

 

A continuación, se elabora una secuencia de operaciones para el sistema mecánico: 

 

Las partículas de plástico y madera, ya dosificadas por el operario, serán colocadas al 

interior del molde para su procesamiento. El operario tapará los moldes para evitar 

pérdidas del material. Luego, se agruparán varios moldes en un conjunto de moldes que 

se sujetarán en el sistema mecánico en el área de carga y descarga. Una vez verificada 

las condiciones de montaje, el operario procede con el encendido del equipo. 

 

El sistema mecánico proporciona los giros primario y secundario alrededor de dos ejes 

de rotación perpendiculares entre sí hasta que alcanza la velocidad de rotación 

establecida por el operario para cada eje de giro. Hecho esto, se transporta el conjunto 

de moldes hacia el interior del horno sin detener las rotaciones. Después de que 

transcurra el tiempo indicado para esta etapa, se retira el sistema mecánico y se 

transporta al sistema de enfriamiento. Todo esto se realiza manteniendo el giro en 

ambos ejes. Finalmente, transcurrido el tiempo establecido para la etapa de 

enfriamiento, el sistema regresará al área de carga y descarga de los moldes, se 

detendrán los giros del sistema y se retirará el producto final obtenido. 

 

Analizando en detalle, se establece el proceso técnico en la cual se identifica sus fases: 

 

1. Preparación 

- Destapar los moldes e introducir los materiales particulados en los moldes. 

- Tapar los moldes para evitar el desperdicio del material. 

- Agrupar los moldes de manera simétrica. 
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- Sujetar la carga en el sistema mecánico. 

- Establecer un valor para el tiempo en el horno y en el sistema de enfriamiento 

respectivamente. 

2. Ejecución 

- Iniciar los giros de los ejes primario y secundario. 

- Transportar la carga al horno. 

- Transportar la carga al sistema de enfriamiento. 

- Transportar la carga de regreso al área de carga y descarga. 

3. Control 

- Verificar que los moldes cuenten con los materiales en su interior. 

- Verificar que el molde y el grupo de moldes estén correctamente sujetados. 

- Encender la máquina e iniciar los giros. 

- Controlar las velocidades de rotación del eje primario y secundario. 

- Controlar el transporte a las otras estaciones. 

- Controlar el tiempo transcurrido en las etapas de calentamiento y 

enfriamiento. 

- Controlar la parada de emergencia en caso suceda. 

4. Fase final 

- Detener los giros en ambos ejes. 

- Desmontar los moldes del sistema mecánico. 

- Destapar los moldes y retirar el producto hueco obtenido del molde. 

Descripción de funciones: 

 Agrupar: Una vez se inserten los materiales dosificados al interior de los moldes, 

estos se agrupan en un conjunto de moldes. 

 Acoplar: El conjunto de moldes, que permite la unión entre el sistema mecánico y 

varios moldes, será acoplado al sistema mecánico de rotación biaxial.  

 Transmitir: Se debe de transmitir la potencia desde el lugar donde se genera hasta 

los ejes de giro. 

 Rotar: Se proporciona los giros a la carga en ambos ejes perpendiculares (primario 

y secundario). 



6 

 

 Regular giros: Se regulan las velocidades de giro nominales del equipo hasta el 

valor deseado dentro del rango establecido en los parámetros de diseño. 

 Transportar a la estación de calentamiento: La carga se transporta a la estación 

de calentamiento hasta que transcurra un tiempo determinado. 

 Transportar a la estación de enfriamiento: El conjunto de moldes se transporta 

hasta la estación de enfriamiento y se espera transcurra el tiempo establecido. 

 Frenar: Los giros biaxiales deben ser detenidos. 

 Descargar: Se desmontan los moldes y se retiran, según sea el caso, los productos 

cilíndricos o prismáticos rectangulares obtenidos por moldeo rotacional. 

 

Se obtienen cuatro estructuras de funciones y la estructura de funciones seleccionada se 

muestra en  la Figura 2. 
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Figura 2: Estructura de funciones seleccionada. 
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Estructuras de funciones descartadas 

 

 



9 

 

 

 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



 

 

Anexo 3: Matriz morfológica 
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Anexo 4: Conceptos de solución 
 

Conceptos de solución 

 

En base a la matriz morfológica, se presentan las alternativas de los conceptos solución 

para el sistema mecánico de rotación biaxial. 

 

La solución ganadora es la 2 (Figura 3). La mayor desventaja de las otras opciones es la 

gran necesidad de mantenimiento y dificultad de instalación técnica debido a los 

motores DC o a los sistemas hidráulicos. Además, el concepto solución número 4 

requiere emplear motores síncronos con motorreductores de eje hueco cuyos costos son 

más elevados. También, sujetar los moldes mediante pernos y agruparlos sobre una 

estructura metálica, tal como se representa en el concepto solución 3, representa un 

costo mucho menor a comparación de las otras alternativas. 

 

 

Figura 3: Concepto solución 2 
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Solución 1: 

 

Los moldes se montarán y agruparan de manera manual. Se empleará un brazo tipo C 

por cuyo interior hay una transmisión por cadenas para transmitir el giro secundario 

hasta un par de engranajes cónicos que cambian la dirección del giro en 90°. Los 

moldes se agrupan en dos grupos de 3 moldes, uno en la parte superior y otro en la parte 

inferior de tal manera que la carga total esté distribuida de manera simétrica con 

respecto al eje primario (1) y secundario (2). Se emplean motores DC que cada uno a 

través de engranajes cónicos proporcionan el giro al eje primario y secundario 

respectivamente. Ambos motores DC funcionarán con un sistema de control integrado 

que permita regular las velocidades de giro de ambos ejes. Todo el sistema de rotación 

biaxial se colocará en una estructura metálica soporte y esta a su vez se colocará sobre 

rieles que servirán como guía para el transporte manual hacia la estación de 

calentamiento y enfriamiento. Finalmente, los moldes se retiran de manera manual. 

 

Figura 4: Concepto solución 1. 

 

Solución 2: 

 

Los moldes se agrupan de 3 en la parte inferior y 3 en la parte superior de manera 

simétrica con respecto al eje primario. Todos los moldes se agrupan y sujetan mediante 

pernos a una estructura metálica que sirve como base. Esta estructura metálica se acopla 
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mediante un disco brida al sistema mecánico y esta brida le proporcionará ambos 

torques de giro. El cambio de dirección de la rotación secundario se logra mediante 

engranajes cónicos ubicados al interior de una caja de transmisión que a su vez estará 

montada sobre el eje primario. Este eje primario tipo tubo está apoyado en dos soportes 

de ejes y por su interior pasará otro eje que transmitirá el giro secundario al piñón de 

engranajes. Para proporcionar los giros se emplean dos motorreductores, ubicados en la 

parte inferior de la estructura, que transmiten potencia hacia los ejes mediante sistemas 

de transmisión por cadenas debido a que los motores se encuentran en la parte inferior 

de la estructura. La regulación del giro se realiza mediante variadores de frecuencia con 

un potenciómetro que permite regular de manera precisa las velocidades de rotación. 

Toda la estructura estará apoyada sobre unas guías que evitan el volteo de todo el 

equipo y a su vez, permiten que el operario traslade todo el sistema a las otras dos 

estaciones con un movimiento lineal. 

 

 

Solución 3: 

 

Los moldes se podrán agrupar, montar y desmontar manualmente para así permitir que 

el operario retire los moldes del sistema y facilitar la extracción del producto. 

Adicionalmente, el mecanismo de sujeción mediante pernos permitirá realizar un 

montaje y desmontaje manual de manera sencilla. Los moldes se sujetarán en un arreglo 

sobre un disco metálico y se dispondrán de manera simétrica con respecto a un eje 

vertical en cuyo interior otro eje vertical secundario lo atraviesa para proporcionar el 

giro secundario perpendicular al primario mediante un sistema de transmisión por 

engranajes ubicado al interior de una carcasa protectora Los giros se proporcionan 

empleando motores hidráulicas y la regulación de velocidad de giro se logra mediante la 

regulación del caudal de aceite que se bombeo empleando una válvula reguladora de 

caudal. La estructura que soporta al sistema mecánico permitirá un desplazamiento 

vertical del equipo mediante el bombeo de aceite hidráulico para levantar el peso. Hacia 

las estaciones de calentamiento y enfriamiento ubicados en la parte superior del sistema 

mecánico. 
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El sistema de transporte lineal ocupa menos espacio que el sistema de transporte tipo 

carrusel debido a que el sistema lineal permite juntar la zona de carga/descarga y 

enfriamiento en un mismo espacio. Emplear motores asíncronos regulados por un 

variador de frecuencia permite emplear tecnología cuya implementación es más sencilla 

y de fácil mantenimiento que el resto de opciones. Además, colocar los motores en la 

parte inferior de la estructura evita generar vibraciones a comparación de colocarlos en 

la parte superior de la misma. 

 

Figura 5: Concepto solución 3 

 

Solución 4: 

 

Los moldes se agrupan de manera manual y sujetan mediante pernos que presionan un 

par de garras que aprietan el cuerpo del molde. Estas garras estarán soldadas al cuerpo 

del sistema de rotación para proporcionar los giros a los grupos de moldes. El giro 
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primario al igual que el secundario se logra mediante dos motores síncronos acoplados 

con motorreductores de eje hueco. La regulación se realiza mediante variadores de 

frecuencia que permiten regular la velocidad síncrona de los motores. Todo el sistema 

se transporta a las otras dos estaciones mediante un sistema tipo carrusel para lo cual el 

giro es guiado mediante guías en el piso. Todo el equipo posee un extremo empotrado al 

suelo mediante la unión de un tubo rígido a la estructura. 

 

 

Figura 6: Concepto solución 4  

 

 

 

 

 

 

A continuación, se realiza la evaluación de los proyectos preliminares tomando valores 

del 1 al 4, donde: 

0: No satisface  2: Suficiente  4: Muy bien 

1: Poco satisfactorio  3: Satisfactorio  
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Variantes del proyecto 

Evaluación Técnica (Xi) 

Solución 

1 

Solución 

2 
Solución 3 Solución 4 

Solución 

ideal 

No

. 
Criterio de evaluación g p gp p gp p gp p pg p pg 

1 Función 5 3 20 3 15 2 10 3 15 4 20 

2 Estabilidad 5 2 15 3 15 3 15 2 10 4 20 

3 Rigidez 3 3 9 3 9 3 9 3 9 4 12 

4 Facilidad de manejo 3 3 9 3 9 2 6 3 9 4 12 

5 Transportabilidad 3 2 6 2 6 2 6 2 6 4 12 

6 Complejidad 4 1 4 3 12 1 4 2 8 4 16 

7 Forma 3 1 3 2 6 2 3 2 6 4 12 

8 Seguridad 4 2 8 2 8 2 8 1 4 4 16 

9 Costo de la tecnología 3 1 3 3 9 1 6 1 3 4 12 

10 Facilidad de montaje 3 1 3 2 6 1 3 1 3 4 12 

11 Mantenimiento 5 1 5 3 15 1 5 2 10 4 20 

12 Manipulación 3 2 6 3 9 2 6 2 6 4 12 

13 Diseño 3 2 6 2 6 2 6 2 6 4 12 

14 Ergonomía 3 1 3 3 9 1 3 3 9 4 12 

15 Montaje 3 3 9 3 9 1 3 2 6 4 12 

16 
Posibilidad de 

automatización 
4 3 16 3 12 2 8 2 8 4 16 

17 Uso 5 3 15 3 15 3 15 2 10 4 20 

Puntaje máximo   140  170  116  128  248 

Valor técnica Xi   0,56  0,69  0,47  0,52  1 

 

 

 

 

 

Valor Económico (Yi) 

Variantes de Proyecto Solución 1 Solución 2 Solución 3 Solución 4 Solución ideal S 

N° 
Criterios de 

Evaluación 
g p gp P gp p gp p gp p gp 

1 
Costo De 

Materiales 
4 2 8 3 12 1 4 1 4 4 16 

2 
Costo De 

Fabricación 
6 1 6 3 18 2 12 3 18 4 24 

3 
Costo de 

componentes 
5 1 5 2 10 2 10 1 5 4 20 

4 
Costo De 

Montaje 
2 2 4 2 4 1 2 2 4 4 8 
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5 
Costo De 

Mantenimiento 
3 2 6 3 9 2 6 1 3 4 12 

Puntaje máximo 
  

29 
 

53 
 

34 
 

34  80 

Valor económico Yi 
  

0,36 
 

0,66 
 

0,43 
 

0,43  1 

 

Finalmente, se realiza el diagrama de evaluación de proyectos preliminares según VDI 

2225. En la siguiente tabla se observa que la alternativa que se acerca más al valor ideal 

acercándose a la línea de diagonal, es el proyecto preliminar número 2. 

 

 

Figura 7: Diagrama de análisis técnico y económico. 
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Anexo 5: Diseño de los moldes 
 

Descripción de sus partes 

 

El molde cilíndrico al igual que el prismático rectangular consta de las partes indicadas 

en la Figura 8 

- Cuerpo del molde (1): Es circular o rectangular según el molde. Plancha rígida 

de acero inoxidable AISI 316L con 1/8” de espesor para evitar deformaciones y 

resistir a las presiones internas en caso el agujero de ventilación se obstruya. Los 

cálculos se presentan en la sección 2.3.3 del Capítulo 2. 

 

- Base del molde (2): Plancha circular o rectangular soldada al cuerpo del molde. 

Cuanto con cuatro agujeros pasantes para la unión con su soporte base 

perteneciente al brazo mecánico. 

 

- Tapa y agujero de ventilación (3): La tapa cierra el molde mediante 6 pernos de 

tuerca tipo mariposa según el molde (Figura 8) para facilitar la operación de 

carga de los moldes. El agujero de ventilación se suelda a la tapa del molde y en 

su interior se coloca un trozo de lana de vidrio. 

 

- Elementos de fijación (4): Para fijar la tapa del molde circular se emplean 4 ó 6 

pernos M5 según el tipo de molde y para fijar el ensamble del molde al arreglo 

de moldes se emplean 4 ó 6 pernos M8. 
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-  

Figura 8: Los moldes y sus partes. Molde cilíndrico (izquierda), Molde prismático rectangular 

(derecha).  

 

Se especifican las dimensiones finales a obtener a temperatura ambiente de las muestras 

en la tabla 1.5 del capítulo 1 de la tesis. 

 

Dimensionamiento del molde 

 

Se considera como caso crítico para el diseño aquel material que presente el mayor 

porcentaje de reducción en volumen pues al reducir sus dimensiones, debe cumplir con 

las medidas especificadas por el cliente. De la tabla 1.3, se escoge al Polietileno de alta 

densidad (HDPE) con un encogimiento lineal igual 3,5 % por lo que se calcula el 

diámetro interior de la muestra cilíndrica (       
), la altura (  

  ) y el espesor (  
  ) 

previo a la reducción volumétrica: 

 

       
             

               

  
                           

  
                       

 

Además, el diámetro externo de la muestra         es: 

 

    
 

  
                    

 

El diámetro externo de la muestra (    
 

  
) y el diámetro interior del molde          

tienen el mismo valor debido a que el material plástico al interior se adherirá a las 

paredes del molde durante el calentamiento. Entonces: 
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Al finalizar el proceso, para facilitar el retiro de la muestra del molde se emplea un 

ángulo de desmolde (   ) igual a 2° tal como se aprecia en la Figura 9. Debido a este 

ángulo, el cuerpo del molde realmente tendrá forma de tronco cónico. 

 

Figura 9: Vista de corte del cuerpo del molde cilíndrico. 

 

Finalmente, se suelda una base inferior circular de plancha metálica de espesor 1/4" en 

la cual mediante pernos se acoplará el molde al sistema mecánico. De la misma manera, 

se le suelda una plancha por la parte superior que sirve para acoplar la tapa al cuerpo del 

molde. En el plano 8 se muestra el plano de despiece del molde cilíndrico. 

 

Con las mismas consideraciones para la reducción volumétrica, el ángulo de desmolde y 

dimensiones del producto prismático rectangular, se obtienen las dimensiones 

principales para el molde prismático rectangular del plano 10. 

 

Se calcula el volumen de las muestras cilíndricas      y prismáticas rectangulares     , 

compuestas por el volumen del cuerpo y el de las tapas, para luego calcular su masa. 

 

     (               )     

          
     (

  
    

 

 

 
  

    

 

 

)  
  

 

   
   (

   

 

 

 
   

 

 

)  
   

   

            

             (
  

    

 

 

)  
  

   
   (

   

 

 

)  
 

   
            

               

 

Se obtiene el volumen para el molde prismático rectangular: 
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Luego el volumen se multiplica por la densidad del producto respectivo. 

              [2. 1] 

 

En la Tabla 1 se especifica el volumen y la masa de los productos y los moldes. 

 

Tabla 1: Volumen y masa de los productos y moldes 

Material Descripción Densidad [kg/m
3
] Vol. [cm

3
] Masa [kg] 

LDPE 
Muestra cilíndrica 

[Sección 1.3] 
751,9 0,672 

Muestra prismática rectangular 570,35 0,510 

HDPE 
Muestra cilíndrica 

[Sección 1.3] 
751,9 0,716 

Muestra prismática rectangular 570,35 0,540 

PVC 
Muestra cilíndrica 

[Sección 1.3] 
751,9 1,05 

Muestra prismática rectangular 570,35 0,80 

PP 
Muestra cilíndrica 

[Sección 1.3] 
751,9 0,68 

Muestra prismática rectangular 570,35 0,513 

AISI 316L 
Molde cilíndrico 

7,96* 
1042,62 6,5 

Molde prismático rectangular 814 4,5 

*Fuente: Proveedor GoodFellow [2015]. 
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Anexo 6: Agujero de ventilación 
 

Si el molde fuera totalmente sellado, el aire atrapado al interior del molde eleva su 

temperatura y por lo tanto la presión interna aumenta. Este aumento de presión del aire 

podría deformar el molde o inclusive expulsar el material a través de la ranura entre la 

unión cuerpo del molde y la tapa deteriorando el producto o incluso dañar el resto de 

componentes. Para evitar que esto suceda se coloca un agujero de ventilación en la tapa 

del molde y se cubre con lana de vidrio de tal manera que el aire caliente pueda fluir a 

través de este agujero evitando así el incremento de presión al interior.  

 

Para dimensionar el agujero de ventilación, primero se calcula el incremento porcentual 

de volumen de aire al interior del molde (   ). El valor del incremento porcentual de 

aire al interior del molde representa el volumen de aire que debe escapar durante el 

calentamiento o ingresar durante el enfriamiento a través del agujero de ventilación. 

 

Se emplea la Ley de Charles para los gases ideales expresada en la ecuación [2. 2] 

considerando que la presión al interior del molde es igual a la presión atmosférica y que 

la temperatura del aire incrementa desde la temperatura ambiente de laboratorio (    ) 

de 19°C hasta la temperatura del aire al interior del molde (    ) igual a 200°C [Figura 

1.4, sección 1.4.2]. Se emplea la ecuación [2. 3] para el cálculo de    . 

 
  

    
 

    

    
     

[2. 2] 

    
       

    
      

[2. 3] 

 

Se obtiene el incremento de volumen de aire al interior del molde    : 

 

    
       

    
      

     (
    

    
)      

    
 (    

    ⁄   )      
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Anexo 7: Cálculo del diámetro del agujero de ventilación 
 

Para dimensionar el agujero de ventilación, se debe tener en cuenta factores tales como 

la eficiencia del horno, el tamaño del horno, el espesor de la pared del molde, el modo 

de enfriamiento y la longitud del agujero de ventilación pues afectan al proceso de 

ventilación. Sin embargo, Crawford indica un método de dimensionamiento empírico de 

este agujero de ventilación especificado a continuación. 

 

En primer lugar, se calcula el tiempo el cual el molde junto con el material entrará al 

horno. Mientras este tiempo sea menor, el aire tendrá menos tiempo para salir durante el 

calentamiento y evitar el incremento de presión. Debido a que este tiempo depende de 

diversos factores tales como el material del molde, la temperatura máxima del horno, las 

dimensiones del molde y el espesor del producto (Figura 10); Crawford proporciona una 

fórmula empírica (ecuación [2. 3]) para aproximar el tiempo de calentamiento requerido 

según el tamaño y espesor de un producto cúbico a fabricar en un horno a 350°C 

[Crawford, ec. 5.25, p. 187]. 

 

       (
     

    
)

   

                
[2. 4] 

 

 
Figura 10: Variables que influyen en el tiempo de calentamiento requerido. [Crawford, 2002] 

 

Como esta fórmula empírica fue calculada para cuerpos cúbicos, se planteará una 

equivalencia volumétrica de nuestro producto como un producto cúbico de arista    . 

Para ello, se emplea como valor crítico el volumen del producto cilíndrico      ya que es 

mayor que el volumen del producto prismático rectangular     . Así: 
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   √       
 

                   

Entonces, 

   (
     

    
)

   

                  

 

En segundo lugar, se calcula el caudal de aire que debe salir del molde (  ): 

 

   
        

         
 

          

        
          

 

Finalmente, como el aire que pasa a través del agujero de ventilación debe pasar a una 

velocidad recomendada por el Crawford de          ⁄ , se calcula el diámetro del 

agujero de ventilación (     ). 

 

      √
    

    
 √
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Anexo 8: Presión al interior del molde a la temperatura de diseño 
 

La presión al interior del molde    a la temperatura crítica de diseño          se 

calcula empleando la ley de Gay-Lussac [Cengel, 2011] en la ecuación [2. 5]. 

 

      (
  

  
)      (

    

    
)

           

[2. 5] 

 

      (
  

  
)      (

    

    
)            
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Anexo 9: Diseño del arreglo de moldes 
 

Es importante definir en detalle la manera en la que el conjunto de moldes se agrupan 

pues así se conocerá las dimensiones y masa final de la carga a rotar. Con esta 

información, se puede determinar el volumen y el espacio que ocupará el arreglo de 

moldes al girar alrededor de los ejes del sistema mecánico de rotación biaxial. 

 

Uso de ángulos de acero inoxidable 316L - Jahesa. 

 

Los perfiles a emplear son fabricados por la empresa Jahesa y tienen como 

denominación “Ángulos de acero inoxidable”. El material de estos perfiles es AISI 

316L, un material resistente a la corrosión. Se emplean perfiles de tipo L debido a la 

facilidad que presentan para empalmarse unos con otros y a la gran disponibilidad 

comercial en el mercado. Las dimensiones comerciales y peso de los perfiles se 

especifican a continuación. 

 

 
Figura 11: Proveedor de aceros inoxidables JAHESA. 
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Figura 12: Dimensiones comerciales de perfiles de acero inoxidable. 

 

Distribución de los moldes 

 

Para obtener esta distribución de tipo triangular, se parte de satisfacer los 

requerimientos de distribuir simétricamente tres moldes alrededor de un eje de giro. 

 

Se considera el centroide de cada molde como los puntos representativos. Para que estos 

tres puntos formen parte de un solo cuerpo rígido deben estar unidos entre sí, por lo que 

hay tres posibles alternativas: emplear un triángulo equilátero cuyos lados o incluso las 

esquinas soporten los discos ranurados (Figura 13.a), un anillo circular en cuyo 

diámetro estén ubicados los discos ranurados con una separación equidistante (Figura 

13.b), o un cuadrilátero cuyos lados contengan a los tres puntos (Figura 13.c).  

 

 

Figura 13: Comparación de las alternativas para el arreglo de moldes (a) Arreglo triangular, (b) Arreglo 

circular y (c) arreglo cuadrangular. 
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Realizando una evaluación de tamaño y espacio ocupado por el arreglo; y costos de 

fabricación se determina que la mejor opción es emplear un arreglo de forma triangular. 

Para la evaluación, se analizó el espacio que ocupa cada tipo de arreglo al girar 

alrededor del eje secundario (Figura 13). Por otro lado, para la evaluación de costos se 

tuvo en cuenta la fabricación del arreglo descartando el tipo de arreglo que requieren de 

algún proceso adicional para su fabricación, como para el caso (b) ya que requiere un 

proceso de rolado para los perfiles y dar forma al anillo circular. 
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Anexo 10: Cálculo de la posición crítica del eje secundario S3 
 

El análisis cinemático busca calcular la aceleración absoluta de los diversos puntos del 

cuerpo rígido que se encuentra girando. Principalmente, se desea calcular la aceleración 

en el punto central del arreglo de moldes que debido a que reciben las fuerzas desde el 

eje a través de este punto. Para el análisis cinemático se considera lo siguiente: 

 

- El sistema mecánico parte siempre desde la posición vertical. 

 

- El sistema mecánico debe de alcanzar su velocidad nominal máxima de giro (50 

RPM) en un tiempo de dos segundos. Para este momento, el sistema tiene una 

posición determinada con respecto a los ejes principales. 

 

Se calcula en primer lugar la posición con respecto al plano XZ en donde el sistema aún 

posee aceleración angular y la máxima velocidad de giro posible (50 RPM). 

 

 ̈  
           

   
              

 

Considerando que parte desde una velocidad de giro igual a cero y desde una posición 

    : 

 ̇                  

                  

En t =2 seg: 

                        

 

Este valor se le suma al ángulo inicial de 90° por lo que la posición final es        

con respecto al eje “X”. En otras palabras, en esta posición, el eje alcanzará alcanza los 

mayores valores de torque durante el arranque. 
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Anexo 11: Cálculo de velocidades y aceleraciones del sistema 

 

  

 

Figura 14: Esquema para el análisis cinemático y cinético. 

 

Análisis cinemático en Matlab (ventana de resultados vectoriales) 

Datos de entrada: 

w1, w1, alfa1, alfa2, theta, theta2, l, r 

W1 = [0, w1, 0] 

W2 = [w2*cos(theta2), 0, -w2*sin(theta2)] 

Rao = [-l*cos(theta2), L, l*sin(theta2)] 
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Rpo = [r*cos(theta)*sin(theta2) - l*cos(theta2), L + r*sin(theta), l*sin(theta2) + 

r*cos(theta2)*cos(theta)] 

Resultados: 

Va = [l*w1*sin(theta2), 0, l*w1*cos(theta2)] 

 

W = [w2*cos(theta2), w1, -w2*sin(theta2)]  

 

Rpa = [r*cos(theta)*sin(theta2), r*sin(theta), r*cos(theta2)*cos(theta)] 

 

Vp = [ l*w1*sin(theta2) - r*w2*sin(theta2)*sin(theta) + r*w1*cos(theta2)*cos(theta), 

r*w2*cos(theta)*cos(theta2)^2 + r*w2*cos(theta)*sin(theta2)^2, l*w1*cos(theta2) – 

r*w1*cos(theta)*sin(theta2) - r*w2*cos(theta2)*sin(theta)] 

 

ALFA1 = [0, alfa1, 0] 

 

Aa = [l*cos(theta2)*w1^2 + alfa1*l*sin(theta2), 0, - l*sin(theta2)*w1^2 + 

alfa1*l*cos(theta2)] 

ALFA = [-(w1*w2*sin(theta2) - alfa2*cos(theta2)), alfa1, -(alfa2*sin(theta2) + 

w1*w2*cos(theta2))] 

 

Ap = [ alfa1*l*sin(theta2) - w1*(r*w1*cos(theta)*sin(theta2) + r*w2*cos(theta2)*sin(theta)) 

+ l*w1^2*cos(theta2) - w2*sin(theta2)*(r*w2*cos(theta)*cos(theta2)^2 + 

r*w2*cos(theta)*sin(theta2)^2) - r*sin(theta)*(alfa2*sin(theta2) + w1*w2*cos(theta2)) + 

alfa1*r*cos(theta2)*cos(theta), 

r*cos(theta2)*cos(theta)*(alfa2*cos(theta2) - w1*w2*sin(theta2)) - 

w2*sin(theta2)*(r*w2*sin(theta2)*sin(theta) - r*w1*cos(theta2)*cos(theta)) - 

w2*cos(theta2)*(r*w1*cos(theta)*sin(theta2) + r*w2*cos(theta2)*sin(theta)) + 

r*cos(theta)*sin(theta2)*(alfa2*sin(theta2) + w1*w2*cos(theta2)), 

w1*(r*w2*sin(theta2)*sin(theta) - r*w1*cos(theta2)*cos(theta)) + alfa1*l*cos(theta2) - 

l*w1^2*sin(theta2) - w2*cos(theta2)*(r*w2*cos(theta)*cos(theta2)^2 + 

r*w2*cos(theta)*sin(theta2)^2) - r*sin(theta)*(alfa2*cos(theta2) - w1*w2*sin(theta2)) - 

alfa1*r*cos(theta)*sin(theta2)]  
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Anexo 12: Resultados del análisis cinemático y aceleraciones 
 

Resultados para el punto P en la Tabla 2. 

 
Tabla 2: Valores de aceleración para diversas posiciones del punto P. 

Dato de entrada  Aceleración (m/s
2
) 

                             

0 0 

5,24 5, 24 

0 

0 6,854 0 -12,611 

120 -3,26 -4,99 5,76 

240 16,69 4,99 5,76 

90 -4,8 -5,76 0 

210 12,47 2,88 9,97 

330 12,47 2,88 -9,97 

30 

0 -0,37 0 -14,349 

120 0,06 -4,99 6,61 

240 17,33 4,99 -3,36 

90 -4,16 -5,76 2,4 

210 15,79 2,88 2,4 

330 5,82 2,88 -14,87 

2,62 2,62 

0 

0 7,456 -0,602 -11,957 

120 -3,53 -5,26 5,92 

240 16,41 4,71 6,87 

90 -4,8 -5,76 0,092 

210 12,0 2,40 10,89 

330 12,95 3,35 -9,06 

30 

0 0,479 -0,602 -14,08 

120 -0,96 -5,26 6,89 

240 17,65 4,71 -2,25 

90 -4,11 -5,76 2,48 

210 15,84 2,40 3,43 

330 6,69 3,35 -14,32 
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Anexo 13: Análisis cinético tridimensional 
 

Traslado de las inercias: 

 

L3=0,49, d= L3/2 

                              

                                 

                                 

 

Descomposición de los vectores velocidad angular ( ̅  y aceleración angular ( ̅) del 

sistema 

 

 ̅  (                                              ) 

 ̅  (                                              ) 
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Anexo 14: Cálculo de los torques de arranque 
 

Se coloca un sistema de coordenadas en el punto “O” que gira junto con los 

componentes de tal manera que: 

 

 ̅  (        )                    

 

∑           
      

        
   (     

        
      

 )

   (                ) 

∑           
       

       
    (      

      
      

 )

  (                 ) 

∑          
      

         
    (      

      
      

 )

  (            
      

 ) 

 

Se reemplazan los valores de velocidad angular con los valores proyectados en los ejes 

X’Y’Z’ y se obtiene: 

 

                           

                                 

                             (sólo es carga de flexión) 

 

De estos valores, los dos primeros valores (     ) y (     ) se emplean para 

seleccionar los motores. 
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Anexo 15: Propiedades mecánicas a temperatura ambiente de los 

aceros a emplear 
 

 
Figura 15: Propiedades mecánicas DIN 34Cr Ni Mo6 - Boehler. 

 

 

Figura 16: Propiedades mecánicas DIN 18CrNi6 

 

 

Figura 17: Propiedades mecánicas DIN 20 Mn V6. 

 

 

Figura 18: Composición química del DIN 20MnV6 (Aceros del Perú) 
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Figura 19: Propiedades mecánicas del acero inoxidable AISI 316L. 

 

 

Figura 20: Propiedades del acero inoxidable AISI 316. 
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Figura 21: Propiedades de planchas de acero inoxidable AISI 316L. 

 

Cálculo de propiedades mecánicas del DIN 20 Mn V6 según Roloff & Matek: 

 

Se conoce: 

       
  

   
      

 

   
 

     
  

   
       

 

   
 

 

Se calculan los esfuerzos para flexión: 
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Anexo 16: Cálculo de los engranajes cónicos 
 

Cálculo de la Geometría 

 

Para el cálculo de la geometría del par de engranajes cónicos de dientes rectos se tiene 

en cuenta que mientras de mayor tamaño sea la rueda, mayor será el espacio requerido 

para el sistema de rotación secundario. Por otro lado, el piñón debe de tener el tamaño 

suficiente para que pueda montarse en el eje interior secundario S2 y realizarle el canal 

chavetero. Para poder aplicar la norma DIN 3990, se debe trabajar con los engranajes 

cilíndricos virtuales equivalentes a los conos complementarios en los diámetros medios 

de ambos engranajes.  

 

Según lo indicado por el autor Mott, la interferencia entre el extremo superior del diente 

del piñón y la raíz del diente de la rueda no debe ocurrir. Para ello, el número mínimo 

de dientes del piñón es determinado según el ángulo de presión del engranaje     . Se 

emplea un ángulo de presión        debido a que es el más disponible 

comercialmente [Mott, 2004] y para este ángulo, si el número mínimo de dientes del 

piñón es de 17, la rueda puede tener hasta 1309 dientes [Mott, tabla 8-6, p. 320]. Se 

escoge un número de dientes del piñón       y un número de dientes de la rueda de 

     , al tener un número de dientes impar, se garantiza que los dientes presenten un 

desgaste uniforme. También se asume un módulo exterior normalizado de 4mm.  

 

En la tabla Tabla 3 se muestran los resultados obtenidos para la geometría del par de 

engranajes cónicos de dientes rectos    y   . Para elaborar está tabla, se empleó 

nomenclatura y fórmulas de los autores Henriot y Michalec. 
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Tabla 3: Relaciones geométricas y dimensiones de los engranajes cónicos de dientes rectos. 

 

 

 Descripción Un. Sím. Ecuación Piñón Rueda 

1 Ángulo entre ejes grados   - 90 

2 

Módulo en cono 

complementario exterior 

(normalizado) 

mm    DIN 780 4,0 

3 Ángulo de presión grados    [Mott, Tabla 8-6] 20° 

4 Número de dientes -   - 21 43 

5 Relación de transmisión -          2,05 

6 
Diámetro primitivo en cono 

complementario exterior. 
mm        84,00 172,00 

7 Semi-ángulo del cono primitivo grados 
   

   

             

     
26,030 63,970 

8 Generatriz del cono primitivo mm    
  

       

 95,708 

9 Ancho del diente mm          31,000 

10 

Diámetro del círculo que pasa 

por la mitad del diente, en el 

cono primitivo. 

mm            70,396 144,144 

11 
Modulo medio en cono 

primitivo 
mm         3,352 

12 Addendum mm             4,0 

13 Dedendum mm             5,0 

14 Altura del diente mm         9,0 

15 Ángulo de addendum grados                 2,3932 

16 Ángulo de dedendum grados                 2.9905 

17 Ángulo de altura del diente grados         5,3838 

18 Semi-ángulo de cono exterior grados         28,423 66,364 

19 Semi-ángulo de cono de fondo grados         23,039 60,980 

20 

Distancia del diámetro exterior 

del cono complementario 

exterior al vértice 

mm                 84,245 38,4057 

21 

Distancia del diámetro exterior 

del cono complementario 

exterior al diámetro exterior del 

cono complementario interior. 

mm       
     

     

  27,287 12,440 

22 
Diámetro del círculo exterior en 

cono complementario exterior. 
mm               91,189 175,511 

23 

Diámetro del círculo de fondo 

en cono complementario 

exterior. 

mm       
       

     

 60,792 118,712 
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En la Figura 22 se observa las dimensiones previamente calculadas para realizar los 

planos de fabricación de los engranajes cónicos: Planos 20 y 21. 

 

 

Figura 22: Dimensiones características de los engranajes cónicos de dientes rectos [Kohara Company]. 

 

Traslado de las fuerzas al eje de giro 

 

Para analizar el efecto de las fuerzas de la rueda sobre el eje secundario S3, se debe 

trasladar las fuerzas tangencial, axial y radial al eje de rotación secundario, es decir, al 

centro de la rueda. Al trasladar la fuerza tangencial se genera un par o momento torsor 

        y al trasladar la fuerza axial se genera un momento flector        . De la 

misma forma, pasando las fuerzas que actúan sobre el diente del piñón al centro del eje 

de rotación primario, se genera un momento flector         y torsor        .  

 

Verificación por resistencia a la fatiga por flexión y presión 

 

Las ecuaciones, fórmulas y factores empleados en esta sección fueron extraídas del 

material del curso de Elementos de Máquinas 2 para el cálculo de Engranajes Cónicos 

según la norma DIN 3990. La verificación se realiza para el piñón debido a que al tener 

el menor número de dientes, estos trabajarán con más frecuencia que los dientes de la 

rueda. Como se mencionó anteriormente, para trabajar con esta norma se requieren los 

engranajes cilíndricos equivalentes a los cónicos de dientes rectos correspondientes al 

cono complementario en la mitad del diente (Figura 23). En la Tabla 4 a continuación se 

indican los datos de los engranajes virtuales a emplear. 
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Tabla 4: Datos geométricos de los engranajes cilíndricos virtuales. 

 Descripción Unid. Sím. Ecuación Piñón Rueda 

1 Diámetro virtual medio mm              ⁄  78,343 328,47 

2 Diámetro virtual exterior mm              85,047 335,175 

3 Diámetro virtual base mm                  73,618 308,661 

4 Número virtual de dientes mm           ⁄  23,371 97,987 

 

Figura 23: Ruedas cilíndricas equivalentes en engranaje de ruedas cónicas para el cálculo de la capacidad 

de carga [Niemann, 2004]. 

 

En primer lugar, se verifica la resistencia a la fatiga por flexión en la raíz del diente y 

debe cumplirse que la tensión nominal en la raíz del diente       debe ser menor o 

igual que la tensión permisible del material (   ) (ecuación [2. 6]). En la Tabla 5 se 

especifican los factores a emplear para calcular     con la ecuación [2. 7] y de la misma 

forma en la Tabla 6 para calcular los factores de     con la ecuación [2. 8]. 

 
Con: 
 
        [2. 6] 

    
   

     
                  

[2. 7] 

    
     

     
                             [2. 8] 
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Tabla 5: Factores y datos para calcular la tensión nominal en la raíz del diente (    ) 

 Descripción Símb. Referencia Valor  

1 Ancho efectivo del diente           26,35 mm 

2 Factor de servicio    [Tabla 1] 1,35 - 

3 Factor de forma     
      

[Figura 1] 
2,78 - 

4  Factor de concentración de tensión     
      

[Figura 2] 
1,65 - 

5 Segmento de engrane    
[Fórmulas del 

curso E.M. 2] 
17,05 mm 

6 Paso transversal en círculo base     
   

 
 9,9 mm 

7 
Coeficiente de engrane 

              
   

  

   
 1,72 mm 

8  Factor de engrane    [Figura 3] 0,69 - 

9 Factor de inclinación de la hélice    [Figura 3] 1 - 

10 Tensión nominal en la raíz del diente     [2. 7] 3,25 MPa 

 
 

Tabla 6: Factores para la tensión permisible del material (   ). 

 Descripción Símb. Referencia Valor Unid. 

1 
Esfuerzo pulsante de flexión en la raíz 

del diente 
          [Tabla 2] 405,5 MPa 

2 Factor de seguridad mínimo       [DIN 3990] 1,7 - 

3 
 Factor de corrección de la tensión para 

dimensiones de ruedas probadas 
    [DIN 3990] 2,0 - 

4 
Cifra relativa de apoyo, que considera 

la sensibilidad a la entalla del material 
        

          

[Figura 4] 
1 - 

5 
Factor de acabado superficial en el 

redondeo de la raíz 
         

         

[Figura 5] 
1,03 - 

6 Factor de tamaño    
       [Figura 

6] 
1 - 

7 Factor de duración, vida     
      

[Figura 7] 
1 - 

8 Tensión permisible del material     [2. 8] 491,4 MPa 

 

Con esto se comprueba que el piñón no falla pues: 

                          

En segundo lugar, se verifica la resistencia a la fatiga por presión en el flanco del diente 

denominada también presión de Hertz. En la Tabla 7 se especifican los factores a 

emplear para calcular la tensión nominal en el punto de rodadura (   ) y de la misma 

forma en la Tabla 8 para calcular los factores de tensión permisible del material (    . 
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Se emplean las siguientes ecuaciones: 

 

    √
      

       
 
      

  
         

    

[2. 9] 

    
     

     
                    

[2. 10] 

        [2. 11] 

 

Con: 

Tabla 7: Factores para la tensión nominal en el punto de rodadura del piñón (   ). 

 Descripción Símb. Referencia Valor 

1 Relación virtual de transmisión    
         ⁄  

[Tabla 4] 
4,2 

2 Factor de elasticidad para ambos engranajes        [Tabla N° 3] 180 

3 Factor de zona    
        

[Figura 9] 
2,5 

4  Factor de engrane    
         

[Figuras 3 y 10] 
0,88 

6 Factor de ángulo de hélice    
     

[Figura 10] 
1 

7 Tensión nominal en el punto de rodadura del piñón     [2. 9] 118,7 
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Tabla 8: Factores para la tensión permisible del material (   ). 

 Descripción Símb. Referencia Valor 

1 Esfuerzo de fatiga en el perfil del diente           [Tabla N°2] 1321,9 

2 Factor de seguridad para evitar picaduras       [DIN 3990] √    

3  Factor de duración por presión en el flanco     
      

[Figura 11] 
1 

4 Factor de lubricación    
             

[Figura 12] 
1,06 

5 Factor de rugosidad    
         

[Figura 13] 
0,92 

6 Factor de velocidad    
       

[Figura 15] 
0,95 

7 Factor de apareamiento de los materiales    
          

[Figura 14] 
1,05 

8 Factor de tamaño    
       

[Figura 16] 
1 

9 Tensión permisible del material     [2. 10] 1086,8 

     : Rugosidad relativa    : modulo medio normalizado 

   : velocidad tangencial en la rueda    : viscosidad de la grasa a 40°C 

  : ciclos de repetición de carga 10^5 

 

Con la ecuación [2. 11] se comprueba que el piñón no falla pues: 
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Anexo 17: Cálculos del eje secundario S3 
 

Para dibujar los diagramas de fuerzas internas es necesario conocer las fuerzas externas 

sobre el elemento en cuestión. Estas fuerzas se calculan empleando los diagramas de 

cuerpo libre y las ecuaciones de equilibrio dinámico para el arranque. Hasta ahora, en la 

sección 2.5.2 se ha calculado los momentos      y     correspondientes a los torques 

que darán inicio a los giros secundario y primario del sistema mecánico, 

respectivamente. Estos momentos se calcularon considerando al eje secundario S3 y a 

los arreglos de moldes como conjunto; sin embargo, se requiere un análisis individual 

del eje S3 y encontrar así los momentos flectores que se transmiten a través de la brida 

que une los arreglos de moldes con el eje secundario S3   ⃗⃗      ⃗⃗     representados en la 

figura 2.15 del capítulo 2). 

 

Cálculo de fuerzas y momentos a trasladar al eje secundario S3. 

 

Cálculo de fuerza en centro de masa del arreglo de moldes (     ): 

 

                          [2. 12] 

 

Para el arreglo A: 

     
      ̂     (       ̂       ̂) 

     
         ̂  (      ̂         ̂) 

     
       ̂          ̂ 

Para el arreglo A’: 

            ̂     (      ̂        ̂) 

               ̂  (       ̂         ̂) 

      
          ̂            ̂ 

 

Se calculan  ⃗⃗  
  y  ⃗⃗  

   aplicando las ecuaciones de Euler en el centro de masa del 

arreglo de moldes A y A’ (                     respectivamente): 
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∑          
          

       
 
      (         

        
          

 )

    (                         ) 

∑             
        

       
 
     (      

          
          

 )

    (       
        

        
 ) 

∑             
          

        
     (      

          
          

 )

    (         
        

          
 ) 

 

Donde la velocidad de giro del sistema de coordenadas (  ) ubicado en el centro de 

masa del arreglo es: 

 

   (           )                    

 

Con las inercias del centro de masa, se calculan los momentos en ese punto: 

 

 ⃗⃗    (  
     

 
     

 
   ) 

  
           

                        

  
           

                        

  
           

      (        )    (        )

                                               

 

Se obtiene: 

Lado A:   ⃗⃗  
                          

Lado A’:  ⃗⃗  
                           

 

Luego, se traslada a la brida desde el centro de masa arreglo de moldes las fuerzas y los 

momentos. Para este traslado, se requiere conocer las fuerzas tangenciales y normales 

en el centro de masa de cada arreglo, (  
  ) y (  

  ) para el arreglo A, y (  
   ) y 

(  
   ) para el arreglo A’ cuyo sentido se indica en la Figura 24: 

Lado A: 
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Lado A’: 

  
         

               
         

                                          

  
          

               
         

                                             

 

 

Figura 24: Fuerzas en los centros de masa de los arreglos de moldes. 

 

El traslado de las fuerzas genera un momento flector que también debe ser trasladado al 

punto B que representa el acople al eje secundario. (d=0,08m). 

 

 ⃗⃗  
   ⃗⃗        

   ̂   ⃗⃗                ̂                          

 ⃗⃗  
   ⃗⃗        

    ̂   ⃗⃗  
              ̂                           

 

En el eje secundario S3: 

 ⃗⃗     ⃗⃗  
                         

 ⃗⃗      ⃗⃗                          



48 

 

 

Las componentes del momento flector ( ⃗⃗   ) y la fuerza externa tangencial y normal, 

(  
   ) y (  

   ) respectivamente, para el arreglo de moldes del lado A’ son indicadas 

en la Tabla 9 y Tabla 10. 

 
Tabla 9: Fuerzas en el centro de masa del arreglo de moldes al lado A’. 

Nombre Símb. Unid. Arreglo A’ 

Aceleración en el centro de masa      m/s
2
                 

Fuerza en el centro de masa      N                   

Momento en el centro de masa  ⃗⃗     Nm                       

Fuerza tangencial en el centro de masa    
  N        

Fuerza normal en el centro de masa    
  N        

 
 

Tabla 10: Fuerzas y momentos trasladados a la brida de acople y al eje S3 en el lado A’. 

Nombre Símb. Unid. Arreglo A’ 

Momento trasladado a la brida del arreglo.  ⃗⃗     N.m                     

Componente x’ del momento en el eje S3       N.m       

Componente y’ del momento en el eje S3       N.m        

Componente z’ del momento en el eje S3       N.m       

Fuerza tangencial a la brida del arreglo       N        

Fuerza normal a la brida del arreglo       N        

 

Cálculo de la masa de la barra 

 

La masa de la barra se asume empleando la densidad del acero (7850 kg/m3) y el 

volumen del eje (   ). Se asume un valor inicial referencial para el diámetro del eje 

(ϕ40) para poder calcular el volumen del eje; así: 
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Anexo 18: Cálculos del eje secundarioS3 en posición vertical 
 

Cálculo de fuerzas externas en centro de masa de arreglos en estado estacionario 

del sistema: 

 

En esta posición, la fuerza centrípeta es máxima 

                ̂              

Para el arreglo A (inferior): 

       
      ̂     (      ̂) 

       
        ̂ 

Para el arreglo A’ (superior): 

        
      ̂     (       ̂) 

    
    

        ̂ 

Se calculan  ⃗⃗  
    y  ⃗⃗  

     aplicando las ecuaciones de Euler en el centro de masa del 

arreglo de moldes A y A’. 

∑        

   

  
    

   

  
    

   

  
   (                     )

   (                     ) 

∑         

   

  
    

   

  
    

   

  
   (                    )

   (                     ) 

∑        

   

  
    

   

  
    

   

  
   (                    )

   (                     ) 

 

Donde la velocidad de giro del sistema de coordenadas ( ) ubicado en el centro de masa 

del arreglo es: 

                         

Con las inercias del centro de masa, se calculan los momentos: 

 ⃗⃗  
    (  

       
 
       

 
     ) 
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Se obtiene: 

 ⃗⃗  
                   

 ⃗⃗                       

Luego, se traslada a la brida del arreglo de moldes las fuerzas y los momentos. Para este 

traslado, se requiere conocer las fuerzas tangenciales y normales en el centro de masa 

del arreglo: 

 

  
        

                 

  
            

         

  
              

 

 

Figura 25: Fuerzas en los centros de masa del arreglo de moldes en posición vertical. 

 

En el eje secundario S3: 

 ⃗⃗                

 ⃗⃗                 

 ̅ 
         ̂ 
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Resolución de las ecuaciones de equilibrio 

 

Ecuaciones de equilibrio dinámico para calcular las reacciones: 

                                         

                             

                                          

    
 

       
                 

   

 
          

   

 
                   

 
   

 
               

       

    
 

       
             

   

 
                          

       

Se obtiene: 

 ̅    (                    )                     

 ̅    (                    )                 
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Figura 26: Diagrama de cuerpo libre del eje S3 en posición vertical. 

  

  



53 

 

Anexo 19: Máxima deformación transversal y desplazamiento angular 

admisible para elementos de máquinas 
 

Los valores máximos admisibles de deformación transversal por flexión ( ) y de 

desplazamiento angular ( ) se indican en las Tabla 11 y Tabla 12 respectivamente. 

 
Tabla 11: Máximas deformaciones transversales admisibles [Elementos de Máquinas 1, PUCP, 2015]. 

        ⁄   Aplicación 

0,5 Árboles de transmisión 

0,3 Máquinas en general 

0,2 Máquinas herramientas 

       Ubicación de engranaje 

 

 
Tabla 12: Máximas deformaciones transversales admisibles [PUCP, 2013/SKF, 2013]. 

    *10
3
 (rad) Aplicación 

0,2 Cojinete de contacto plano 

0,5818 a 2,91 Rodam. Rígido de bolas 

26,2 a 52,36 Rodam. De bolas a rótula 

0,8727 a 1,1636 Rodam. De rodillos cilíndricos 

26,2 a 52,36° Rodam. De rodillos a rótula 
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Anexo 20: Cálculos de resistencia del eje secundario S3 
 

Para el cálculo y análisis por deformación transversal máxima se realiza lo siguiente: 

 

En primer lugar, se establece la ecuación de los momentos flectores en los planos X’Z’ 

y X’Y’ en función de la posición (x): 

 

En segundo lugar, se integra una primera vez para calcular el desplazamiento angular 

(    ) y una segunda vez para calcular la deformación transversal      en cada plano 

(I y II). 

Plano X’Z’ (I): 

 

      ∫
         

               ∬
         

        

 

Plano X’Y’ (II): 

       ∫
         

                ∬
         

        

 

Sin embargo, las integrales presentadas anteriormente son indefinidas, por lo que se 

requieren condiciones de frontera que permita encontrar una ecuación definida. De tal 

forma, se considera que la deformación transversal en los apoyos    y    es nula en 

ambos planos                                         . También, por el 

principio de continuidad para el desplazamiento angular ( ) y la deformación 

transversal ( ) se tienen las siguientes condiciones de frontera: 

Para el plano X’Z’ (I): 

 

Apoyos Sección R Sección O 

                                                        

                                                        

 

Para el plano X’Y’ (II): 

Apoyos Sección R Sección O 
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Se emplea estas condiciones para calcular las ecuaciones del desplazamiento angular y 

deformación transversal en función de “x”. Los resultados se muestran en el capítulo 2, 

sección 2.6.2.b. 

 

Para cada tramo se obtiene los diámetros especificados en la Tabla 13 con 

               . 

 
Tabla 13: Diámetros mínimos por tramos para el eje S3. 

Tramo “x” (mm) ∬         ∬                         

1 0               22 
18 

5 0,35              23 

 

También, se calcula el diámetro mínimo en la Tabla 14 que permite colocar un 

rodamiento rígido de bolas en las posiciones    y    (el tipo se justificará luego) para 

que el desplazamiento angular este dentro del límite permitido para este tipo de 

rodamiento. 

 
Tabla 14: Diámetro mínimo según el desplazamiento angular máximo permitido. 

Apoyo “x” (mm) ∫         ∫                         

A1 0,075             20 18 

B1 0,275             11 

 

En otras palabras, si el diámetro del eje fuera de 20 mm, el rodamiento rígido de bolas 

no soportaría la deformación angular. 
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Verificación por deformación Torsional: 

 

Sea el valor de momento torsor en el eje secundario S3 (    ), se calcula el ángulo de 

giro relativo entre dos secciones distanciadas una longitud de (   ) con la ecuación [2. 

13] extraída del manual del curso de Elementos de Máquinas 1. 

 
  

 
 

    

   
  

  

 
     

[2. 13] 

 

Para árboles en general: 

 
  

 
                                   

 

Se verifica que el eje cumple pues: 
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Anexo 21: Resolución de sistemas de ecuaciones de deformación con 

MathCad para el eje secundario S3 
 

Los sistemas de ecuaciones planteados y su resolución para demostrar la continuidad 

del elemento y calcular así sus dimensiones máximas admisibles, se muestran en las dos 

siguientes hojas. 
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Anexo 22: Selección de chavetas del eje secundario S3. 
 

La transmisión de torque desde la rueda 4 hacia el eje secundario S3 y de este eje hacia 

los arreglos de moldes, se realiza con chavetas de caras paralelas según la norma DIN 

6685. El método de cálculo a emplear consiste en calcular la longitud mínima que debe 

tener la chaveta para que no supere la presión admisible del material (    ) según el 

diámetro de eje. La Tabla 16 especifica las dimensiones recomendadas para los cubos. 

 

Se emplea la norma DIN 6685 para seleccionar las chavetas de este eje. En la Tabla 15 

se detalla el cálculo para seleccionar chavetas. 

 
Tabla 15: Cálculo y selección de chaveta normalizada según DIN 6685. 

Descripción Símb. Ecuación Valor Unid. 

Diámetro del eje   -  25  35 mm 

Ancho de la chaveta   [DIN 6685] 8 10  

Alto de la chaveta   [DIN 6685] 7 8  

Profundidad en el eje    [DIN 6685] 4,1 4,7  

Profundidad en el cubo    [DIN 6685] 3 3,4  

Presión admisible del 

material (acero) 
     [E. M. 1, Paulsen]* 90 N/mm

2
 

Momento torsor de diseño       - 3,7 8 N.m 

Longitud efectiva 

necesaria 
        

      

           
 2 2 mm 

Longitud necesaria de la 

chaveta 
          10 12 mm 

Longitud mínima según 

norma seleccionada 
       [DIN 6685] 18 22 mm 

*: Información del material del curso de Elementos de Máquinas 1. 

 

 
Tabla 16: Dimensiones recomendadas para el cubo. 

Descripción Símb. Ecuación Valor Unid. 

Diámetro del eje     25  35 mm 

Diámetro del cubo    (1,8 – 2,0)*  45 – 50 55,8 – 62 mm 

Longitud del cubo    (1 – 1,3)*d (25 – 32,5) (31 – 40,3) mm 
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Anexo 23: Selección de rodamientos altas temperaturas 
 

Para la selección de rodamientos del eje secundario S3 se tiene en cuenta las 

condiciones de trabajo de este elemento de máquina. La condición crítica de trabajo es a 

la alta temperatura de diseño (        ) ya que a esta temperatura, los lubricantes 

empleados pueden fundirse o evaporarse incrementando los costos y mano de obra 

requerida para relubricar los rodamientos. Debido a la limitada disponibilidad de estos 

rodamientos para elevadas temperaturas, la distribuidora SKF solo cuenta con 

rodamientos rígidos de bolas a precio comercial, ya que los otros tipos de rodamientos 

deben fabricarse a pedido y su precio unitario es hasta 90 veces más del precio de uno 

comercialmente disponible en “stock”. 

 

Los rodamientos convencionales están diseñados para una temperatura de trabajo menor 

a 240°C en el caso de los sellos tipo FKM de la empresa SKF ya que a temperaturas 

mayores los sellos se funden y existe el riesgo de emanar gases peligrosos al trabajar a 

altas temperaturas ya que estos sellos son fabricados de caucho fluorado [SKF, página 

318, 2013]. Las grasas empleadas para lubricar rodamientos solo soportan hasta una 

temperatura de 150°C en funcionamiento continuo del equipo tal como se indica en la 

gráfica del anexo 17. Por ello, se emplean rodamientos especiales para trabajo a 

temperaturas altas denominados “Rodamientos lubricados en seco SKF”. Estos 

rodamientos, tal como su nombre lo indica, emplean lubricación en seco con grafito o 

bisulfuro de molibdeno según el modelo. Estos materiales poseen propiedades 

lubricantes como resultado de la formación de una estructura laminar en forma de 

escamas creada al recibir carga. Adicionalmente, las superficies de los aros, los 

elementos rodantes y las jaulas de los rodamientos pueden venir fosfatados al 

manganeso para mejorar la adhesión del lubricante seco y ofrecer protección adicional 

contra la corrosión. En este caso, la temperatura de funcionamiento supera los 250°C, 

por lo que por indicaciones del catálogo SKF, se debe emplear rodamientos con una 

placa de protección a los costados. Estos rodamientos están lubricados para toda la vida 

del rodamiento. Se selecciona el tipo de rodamiento empleando la tabla 1 del anexo 17, 
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para las consideraciones de tolerancias, juegos radiales internos, temperatura de 

estabilización, se sigue las instrucciones indicadas en la página 9 del catálogo de 

rodamientos DryLube del 2012. 

 

Para la selección, se requiere conocer las cargas radial (    y axial      sobre el 

rodamiento, en base a la cual se calculan la carga dinámica equivalente     y la carga 

estática equivalente     , un factor de seguridad a la temperatura de diseño      y un 

factor de trabajo (     . Estas variables se combinan en ecuaciones de cálculo sugeridas 

por el fabricante para seleccionar el rodamiento de alta temperatura más adecuado. Sea 

cual fuera el caso, el objetivo del método consiste en determinar las capacidades estática 

        y dinámica        mínimas que debe tener el rodamiento para que tenga un 

tiempo de vida aceptable. Teniendo en cuenta lo anteriormente explicado, se selecciona 

el tamaño de los rodamientos y se procede con su verificación estática y dinámica con 

los valores máximos del apoyo más cargado (A1). 

 

El valor de la carga radial (  ) se obtiene de la resultante en el apoyo    para la posición 

crítica y empleando la ecuación [2. 14], mientras que para la carga axial (  ) se 

empleará el mayor valor que toma la fuerza axial en el caso crítico, es decir, en la 

posición vertical: 

 

   √    
      

  
[2. 14] 

 

   √                             ;             

Se calcula la capacidad de carga estática requerida (ecuación [2. 15]): 

 

      
    

  
 

[2. 15] 

 

 

Donde la carga estática equivalente      para los rodamientos rígidos de bola y el factor 

de temperatura      según la tabla 3 del anexo 17 son: 
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Luego, 

              

 

De los cálculos anteriores y sabiendo que el rodamiento debe tener un diámetro interior 

de 25 mm, el rodamiento para alta temperatura seleccionado es el 6005 

2Z/C5S3VA208. 

 

Este rodamiento debe cumplir que: 

                        

                   

 

Asimismo, se debe verificar que la capacidad dinámica del rodamiento seleccionado 

mediante la ecuación [2. 16]: 

 

     
      

  
 

[2. 16] 

 

 

Donde la carga dinámica equivalente     es igual a: 

 

si     ⁄    si     ⁄    

                 

 

Donde   e   son factores de corrección de las fuerzas radial y axial, respectivamente. 

Dicho valores se obtienen de la tabla 8 en el anexo 17 en función del cociente de fuerzas 

        y el producto         . 

 

Los valores de e, X e Y se calculan con la siguiente relación: 

   
  

  
    

     

    
       

 

Con este valor se extrapola de la tabla 8 del anexo 17 para calcular el valor de   con un 

juego radial de 3 veces el valor de C5 (90-159 μm) tal como se recomienda en la tabla 6 

del catálogo DryLube en el anexo 17 y se calcula: 
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    ⁄             ⁄          

El factor de servicio        se obtiene de la tabla 4 del anexo 17: 

       

 

Entonces: 

               

     
      

  
 

      

   
      

 

Verificación por velocidad límite de trabajo: 

 

Finalmente, según las ecuaciones la carga dinámica requerida debe ser 6 kN. Según 

esto, el rodamiento seleccionado cumple tanto con las verificaciones dinámica y 

estática, respectivamente.  

 

 
Figura 27: Tabla 1 para selección de rodamientos de alta temperatura – características [DryLube SKF, 

2013]. 
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Figura 28: Tabla 3 para selección de rodamientos - factor de temperatura [DryLube, 2013]. 

 

 
Figura 29: Tabla 4 - valores orientativos para el factor de seguridad de carga dinámica [DryLube, 2013]. 



64 

 

 
Figura 30: Tabla 8 - factores para rodamientos de bolas. [DryLube, 2013]. 
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Para máquinas usadas intermitentemente en que se requiere una gran fiabilidad de 

funcionamiento. 

 

Para fatiga: extrapolación: C3 es a 28, C4 es a 41 y 3 veces C5 es a 159. 

 

 

 

Figura 31: Dimensiones del rodamiento para altas temperaturas [DryLube, 2013]. 
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Figura 32: Información de temperaturas de trabajo para las grasas SKF [Catálogo General de rodamientos 

SKF, 2013]. 
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Anexo 24: Verificaciones por fatiga del eje secundario S3 
 

Se calculan los coeficientes de fatiga. Estos coeficientes dependen de otras variables 

indicadas en la Tabla 17 a la temperatura de diseño. Como referencia para los 

coeficientes de fatiga, se empleó el libro del curso de Resistencia de Materiales 2 del 

profesor Jorge Rodríguez, 2012. 

 
Tabla 17: Datos requeridos para obtener los coeficientes de fatiga. 

Descripción Símb. Valor Referencia 

Tipo de material - Din 18CrNi6 Aceros Boehler 

Temperatura de diseño    300°C [Sección 2.6.1] 

Esfuerzo de tracción        875,9 MPa [Sección 2.6.2.d] 

Esfuerzo de fluencia        717,7 MPa [Sección 2.6.2.d] 

Esfuerzo alternante de flexión          405,5 MPa [Sección 2.6.2.d] 

Rugosidad    20 µm 
[Rodríguez, Fig. 3.31, p. 

3-29, 2012] 

Confiabilidad R 95% 
[Rodríguez, Tabla 3.6, p. 

3-32, 2012] 

Tipo de carga     Según el caso - 

 

Se calculan los coeficientes de fatiga en la Tabla 18. 

 
Tabla 18: Coeficientes de fatiga. 

Coeficientes Símb. Ecuación 
Flexión 

Referencia 
B1 R 

Superficial             0,82 0,82 
[Rodríguez, figura 3.31, 

p. 3-29, 2012] 

Tamaño            0,8 0,75 
[Rodríguez, figura 3.33, 

p. 3-30, 2012] 

Temperatura          0,975 0,975 
[Rodríguez, tabla 3.4, p. 

3-31, 2012] 

Carga               1 1 
[Rodríguez, tabla 3.5, p. 

3-32, 2012] 

Confiabilidad         0,868 0,868 
[Rodríguez, tabla 3.6, p. 

3-32, 2012] 

Factor efectivo 

de concentrador 
                       2,28 2*2,4 

[Rodríguez, tabla 3.6, p. 

3-32, 2012] 
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Anexo 25: Cálculos del eje interior secundario S2 
 

DCL, cálculo de fuerzas y diagrama de fuerzas internas 

 

Adicionalmente, se tienen las siguientes distancias en la Figura 33: 

    ̅̅ ̅̅ ̅̅                 ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅         

     ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅                ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅         

Se planteó las ecuaciones de equilibrio para calcular las reacciones en los apoyos A2 y 

B2: 

                              

                  

                                    

    
 

                 
   

 
                          

    
 

                                           

 

Resolviendo se obtiene los valores para las fuerzas en los apoyos    y   : 

 ̅  (              )                          

 ̅  (              )                       

 

 

Figura 33: Diagrama de cuerpo libre del eje S2. 
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Dado que ya se conocen los valores de todas las fuerzas externas, se puede dibujar los 

diagramas de fuerzas internas del elemento S2 en los planos Y’Z’ y X’Y’. Luego se 

muestran los Diagramas de Fuerzas Internas de este eje S2, donde las fuerzas que 

apuntan hacia el lado opuesto de Z’ tienen son positivas para los DFI. 

 

 

Figura 34: Fuerzas en el plano Y'Z' del eje S2. 

 

 

Figura 35: Fuerzas en el plano X’Y' del eje S2. 

 

 
Figura 36: Diagrama de fuerzas cortantes en plano Y'Z' del eje S2. 

 

  
Figura 37: Diagrama de momentos flectores en dirección Y’Z’ del eje S2. 
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Figura 38:: Diagrama de fuerzas cortantes en plano X'Y' del eje S2. 

 

 
Figura 39: Diagrama de momentos flectores en dirección X’Y' del eje S2. 

  

 

 
Figura 40: Diagrama de fuerzas normales en el eje S2. 

 

 
Figura 41: Diagrama de momento torsor en el eje S2. 

 

Cálculo resistencia por fluencia eje secundario S2 

 

Se realizará un cálculo previo para calcular el diámetro mínimo del eje por fluencia 

(   ) de igual manera que se realizó para el eje S3. Se emplea el mismo material que el 

eje S3, por lo que los datos de entrada son los mismos, a diferencia de los momentos a 

emplear para el cálculo. Estos son tomados de la tabla 2.14 del Capítulo 2. 

 

Se obtiene: 
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Tabla 19: Esfuerzos y diámetro mínimo por fluencia para el eje S2. 

Descripción Símb. Fórmula 
Valor 

(N/mm
2
) 

Esfuerzo normal máximo debido a 

la flexión 
     √(       

)
 
 (       

)
 

       
 

         

      
 

Esfuerzo normal máximo debido a 

la torsión 
   

         

       
 

         

      
 

Esfuerzo normal máximo 

admisible 
     

      

   
 143,4 

Esfuerzo normal equivalente     √  
      

  
          

      
 

Diámetro mínimo por fluencia         √
   

    

 

 10,1 ≅11 

 

Cálculo de la deflexión máxima 

 

Para iniciar el cálculo, se encuentra la ecuación que describe las gráficas de los 

momentos flectores en los planos Y’Z’ y X’Y’ en función de la posición (x). Los 

resultados se indican en la tabla 2.25 y 2.26. 

 
Tabla 20: Ecuación del momento flector interno en el plano Y'Z'. 

N° Momento flector Tramo Rango Ecuación 

1 

        

    ̅̅ ̅̅ ̅̅                

2      ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅                         

3      ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅                          

4      ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅                            

 
Tabla 21: Ecuación del momento flector interno en el plano X'Y'. 

N° Momento flector Tramo Rango Ecuación 

1 

        
    ̅̅ ̅̅ ̅̅                          

2      ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅                          

3     ̅̅ ̅̅ ̅̅                          

 

Sin embargo, las integrales presentadas anteriormente son indefinidas, por lo que se 

requieren condiciones de frontera que permita encontrar una ecuación precisa. De tal 

forma, se considera que la deformación transversal en los apoyos A2 y B2 es nula en 

ambos planos                                         . También, por el 

principio de continuidad para el desplazamiento angular ( ) y la deformación 

transversal ( ) se tiene: 
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Para el plano Y’Z’ (I): 

                    ;                    ;                     

                   ; 

 

Para el plano X’Y’ (II): 

                      ;                      ;  

 

Se emplea estas condiciones para calcular las ecuaciones para desplazamiento angular y 

deformación transversal para cualquier punto en las siguientes tablas. 

 
Tabla 22: Desplazamiento angular en el plano Y'Z'. 

Símbolo N° Integral Ecuación 

∫        

1 ∫               

2 ∫                             

3 ∫                                

4 ∫                                  

 
Tabla 23: Desplazamiento angular en el plano X'Y'. 

Símbolo N° Integral Ecuación 

∫        

1 ∫                                   
  

2 ∫                                 

3 ∫                                  

 
Tabla 24: Deformación transversal en el plano Y'Z'. 

Símbolo N° Integral Ecuación 

∬        

1 ∫                        

2 ∫                                         

3 ∫                                           

4 ∫                                           
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Tabla 25: Deformación transversal en el plano X'Y'. 

Símbolo N° Integral Ecuación 

∬        

1 ∫                                          
     

  

2 ∫                                       
     

  

3 ∫                                      
     

  

 
Tabla 26: Valores de las constantes de las ecuaciones de deformación transversal y desplazamiento 

angular. 

Plano Y’Z’ Plano X’Y’ 

Cte. Valor Cte. Valor Cte. Valor Cte. Valor 

   -3,113    0,153     -0,22454     0,0112 

   -3,229    0,155     -0,16948     0,01029 

   -12,777    1,619     -11,105     2,815 

   26,492    -8,459 

 

Se calcula el valor de la deformación transversal resultante     : 

     √(     )
 
 (      )

 
 

En este eje, la posición del piñón del par de engranajes         limita la deflexión 

máxima admisible     : 

        
                      

Entonces, despejamos el diámetro mínimo: 

      
 √||

      √ ∬        
 
 (∬       )

 

               
||

 

 √|
      (√                  )

                  
|

 

        

 

Cuyo valor se redondea a 27mm como mínimo. De la misma manera, para cada tramo 

se obtiene los diámetros especificados en la Tabla 27 con                . 

 
Tabla 27: Diámetro mínimos en tramos 2 y 4. 

Tramo x (mm) ∬         ∬                         

2 0,6                 20 
13 

4 1,2             16 
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También, se calcula el diámetro mínimo que permite colocar un rodamiento rígido de 

bolas en las posiciones A2 y B2 para que el desplazamiento angular este dentro del 

límite. Para bolas se emplea: 1,75*10^-3 

 
Tabla 28: Diámetros mínimos por deformación angular máxima permisible en los apoyos. 

Apoyo x (mm) ∫         ∫                         

A2 0,05               21 
13 

B2 1,05            19 

 

En otras palabras, valores menores a estos diámetros no admiten rodamientos rígidos de 

bolas. 
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Anexo 26: Rodamientos del eje interior secundario S2 
 

De ambos apoyos del eje S2 (A2 y B2), el apoyo A2 estará fijo axialmente debido a su 

cercanía con el piñón y, por ende, soportará una carga axial. En base a los cálculos 

anteriores, se selecciona el rodamiento de diámetro interior 30mm 6006 2Z/C5 S3 

VA208. 

 
Tabla 29: Cálculos rodamiento apoyo A2. 

Descripción Simb. Ecuación Valor Unid. 

Diámetro interno d [DryLube, p. 22] 30 mm 

Diámetro externo D [DryLube, p. 22] 55 mm 

Ancho B [DryLube, p. 22] 13 mm 

Capacidad de carga dinámica   [DryLube, p. 22] 13,8 kN 

Capacidad de carga estática    [DryLube, p. 22] 8,3 kN 

Velocidad límite - [DryLube, p. 22] 350 rpm 

Factor de cálculo    [C. G., p. 327, 2013] 15 - 

Fuerza radial    √     
      

        N 

Fuerza axial               N 

Carga estática equivalente                       kN 

Factor de temperatura    [tabla 3] 0,6  

Capacidad de carga estática 

requerida 
       

    

  
 0,23 kN 

Relación -          0,032  

Factor de cálculo “e”    Extrapolación tabla 8 1,254  

Carga dinámica equivalente   
Si:     ⁄    →     , 

            
      kN 

Factor de servicio      [tabla 4] 5 - 

Capacidad de carga dinámica 

requerida 
      

      

  
 0,858 kN 

Verificación 

                   ¡Cumple! 

                 ¡Cumple! 

                         

            ¡Cumple! 

 

Por otro lado, el apoyo B2 solo soportará carga radial por lo que el tipo de rodamiento 

debe ser rígido de bolas siendo el más económico. Se selecciona un rodamiento de ese 

tipo de diámetro interno 30 mm y, debido a que el eje tubular S1 requiere como máximo 

un diámetro interior de 50,4 debido al rodamiento de altas temperaturas seleccionado en 

la sección 2.6.4, una barra perforada comercial de la Empresa Aceros del Perú tiene un 
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diámetro interior de 46,7 mm por lo que el rodamiento de menor tamaño que se puede 

colocar es el de código 6006-2Z con canastilla. Se escoge el 6006-2Z. 

 
Tabla 30: Cálculo de la vida del apoyo B2 

Descripción Símb. Ecuación Valor Unid. 

Diámetro interno d [p. 326] 30 mm 

Diámetro externo D [p. 326] 55 mm 

Ancho B [p. 326] 13 mm 

Capacidad de carga dinámica   [p. 326] 13,8 kN 

Capacidad de carga estática    [p. 326] 8,3 kN 

Límite de fatiga    [p. 326] 0,355 kN 

Factor de cálculo    [p. 327] 15 - 

Fuerza radial    √    
      

        N 

Fuerza axial           N 

Diámetro medio              42,5 mm 

Velocidad máxima de giro    [Secc. 2.6.3.a] 102,5 rpm 

Temperatura de diseño     70 °C 

Relación -          0  

Carga dinámica equivalente   
Si:     ⁄    →     , 

            
      kN 

Exponente de la ecuación de vida p  - 3 - 

Carga estática equivalente             kN 

Factor de seguridad estático [tabla 11, p. 

89] 
   

  

  
            

Factor de ajuste de vida para 

confiabilidad al 96% 
   [tabla 1, p. 65] 0,55 - 

Viscosidad de funcionamiento [diagrama 

5, p. 72] 
             160 mm

2
/s 

Viscosidad normalizada [diagrama 6, p. 

73] 
           1000 mm

2
/s 

Factor de viscosidad        6,25  

Factor de contaminación [tabla 4, p.74]                    0,5  

Coeficiente  
    

 
 1,29  

Factor de vida SKF [Diagrama 1, p.66]                   50  

Número de horas mínimo    [Tabla 9, p.83] 30000 H 

Índice de vida SKF – 96% confiabilidad      
   

    
       (

 

 
)
 

 

Verificación                          ¡Cumple! 
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Figura 42: Características del rodamiento seleccionado para el eje S2. 

 

Selección chaveta normalizada. Según dimensiones finales del eje S2 

 
Tabla 31: Selección chaveta del eje S2. 

Descripción Símb. Ecuación Valor Unid. 

Diámetro del eje   -  20  30 mm 

Ancho de la chaveta   - 6 8  

Alto de la chaveta   - 6 7  

Profundidad en el eje    - 3,5 4,1  

Profundidad en el cubo    - 2,6 2,4  

Presión admisible del material (acero)      - 90 N/mm
2
 

Momento torsor       - 3,9 3,9  

Longitud efectiva necesaria         
      

           
 2 2 mm 

Longitud necesaria de la chaveta           8 10 mm 

Longitud comercial seleccionada        - 14 18 mm 
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Anexo 27: Fatiga del eje interior secundario S2 
 

Se calculan los coeficientes de fatiga, los esfuerzos equivalentes, los esfuerzos reales 

equivalentes y el factor de seguridad para ambos puntos y se indican en la Tabla 32 y 

Tabla 33. Además, se calculan los esfuerzos equivalentes reales y el factor de seguridad. 

 
Tabla 32: Fuerzas en puntos a analizar del eje S2. 

Carga Símb. 
Valor 

Tipo de variación Unid. 
O2 B2 

Fuerza cortante    72,2 77,5 Alternante puro N 

Momento flector    13,3 10,1 Alternante puro N.m 

Momento torsor    3,91 3,91 Estático N.m 

 

 
Tabla 33: Esfuerzos en puntos de análisis eje S2. 

Esfuerzo Tipo de esfuerzo Símb 
Ecuación Valor Unid. 

E. medio E. Alternante O2 B2  

Cortante 
Medio    

     

    
  

    

    
  

- - MPa 

Alternante    
 0,01 0,1 MPa 

Flector 
Medio    

      

    
  

     

    
  

- - MPa 

Alternante    
 3,2 3,8 MPa 

Torsor 
Medio    

      

    
  

     

    
  

0,5 0,74 MPa 

Alternante    
 - - MPa 

 

Tabla 34: Coeficientes en los puntos de análisis del eje S2. 

Coeficientes Símb. Ecuación 
Flexión 

Referencia 
O2 – ϕ40 B2 – ϕ30 

Superficial             0,78 0,78 
[Figura 3.31, p. 3-29, 

2012] 

Tamaño            0,73 0,75 
[Figura 3.33, p. 3-30, 

2012] 

Temperatura          0,975 0,975 
[Tabla 3.4, p. 3-31, 

2012] 

Carga               1 1 
[Tabla 3.5, p. 3-32, 

2012] 

Confiabilidad         0,868 0,868 
[Tabla 3.6, p. 3-32, 

2012] 

Factor efectivo 

de concentrador 
                       1 2,3 

[Tabla 3.6, p. 3-32, 

2012] 
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Anexo 28: Cálculos de cadenas del sistema secundario S2 
 

Se emplea la guía del diseñador de la empresa Renold para cadenas. 

Torque a transmitir: 

                    

 

Velocidad de giro del eje interior secundario S2: 

 

Debido al par de engranajes, la velocidad de S2 va a aumentar con respecto al eje S3: 

                                          

En primer lugar, se escoge un número de dientes del piñón de cadena y de la rueda 

según recomendaciones del fabricante en la tabla 1: 

 

 

 

De aquí se asume que el número de dientes del piñón de la cadena es      . 

Asumiendo una relación de transmisión de la cadena secundaria (    ) de 1,52, se 

obtiene que el número de dientes de la rueda de la cadena es      . 

 

En segundo lugar, se determinan los factores de selección    y   : 

Para el factor de aplicación (  ): 
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Se consideran las cargas como no uniformes, de funcionamiento similar a un agitador 

pero en posición horizontal y que emplea motores eléctricos, por ello: 

       

Para el factor de diente (  ): 

 

        

En tercer lugar, se calcula la potencia para seleccionar: 

      
        

    
       

                    

    
      

Con este valor de la potencia, se recurre a la tabla de selección BS/ISO. También se 

calcula la velocidad de giro del piñón de la cadena (  ):  
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Con ambos valores (     ) y (  ) para paso simple, se obtiene el paso mínimo de la 

cadena (    ): 

              

 

Figura 43: Tabla de selección de paso de cadena según BS/ISO [Renold, 2013] 

 



82 

 

Se redondea el paso a uno de 3/8” porque es el más comercial disponible. Con este 

paso, se calcula los diámetros de la rueda y el piñón (  ) y (  ) empleando el factor 

“Pitch Circle Diameter” (PCD) para los respectivos números de dientes: 

                                     

                                        

 

Con ambos diámetros, y asumiendo una separación vertical entre ejes de 411mm, se 

realiza un esquema del sistema de cadenas secundario y se encuentra el ángulo de 

dirección de la fuerza tangencial de la rueda          . 

Con este ángulo, se calcula las componentes de la fuerza tangencial    . 

    
      

  
;                    ;                     

Tabla 35: Valores de fuerza a transmitir al eje. 

                                                     

1,52 25 76 116 62,4 67,4 31,2 59,7 

 

Pasos de la cadena 

 

Figura 44: Características geométricas del piñón para cadena simple [Renold, 2013]. 
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Piñón de la cadena 
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Figura 45: Número de dientes y diámetros del piñón y disco para cadena simple [Renold, 2013]. 

 

Figura 46: Representación gráfica de la variación de velocidad en el piñón de cadena. 
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Figura 47: Variación del valor "tau ( )" según el número de dientes del piñón. 

 

 

Figura 48: Representación de la variación de la velocidad máxima en el piñón. 
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Anexo 29: Cálculos y gráficas del reductor y motor secundario 
 

Extraídas del catálogo de motorreductores SEW EURODRIVE (2009). 

Posiciones del motorreductor 

 

Figura 49: Posiciones del montaje del motorreductor [SEW, 2009]. 

 

Factor de aceleración de masas según tipo de carga (I, II ó III): 
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Factores de servicio: 

 

 

Figura 50: Factor de servicio    según el tipo de carga (I, II ó III) [SEW, 2012]. 

 

 

Figura 51: Factor    del tipo de transmisión [SEW, 2009]. 
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Tablas de selección del motor del sistema secundario: 

 

 

 

Figura 52: Especificaciones del motor eléctrico secundario [SEW, 2009]. 

 

 

 

 

Los momentos de inercia del lado de la carga se especifican en la siguiente tabla y se 

reducen al eje del motor mediante la siguiente fórmula: 
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 ∑    

 (
   

   

)

  

   

 

 
Tabla 36: Valores de inercia para los componentes del sistema de rotación secundario. 

Descripción Símb. Valor Unid. 

Inercia del arreglo de moldes     1,4 kg.m
2
 

Inercia del eje secundario S1    
          kg.m

2
 

Inercia de la rueda del engranaje                kg.m
2
 

Inercia del piñón del engranaje    
           kg.m

2
 

Inercia del eje interior secundario S2    
            kg.m

2
 

Inercia del disco de cadena                kg.m
2
 

Inercia del piñón de cadena    
          kg.m

2
 

Inercia del motorreductor    
          kg.m

2
 

Inercia reducida al eje del motor               kg.m
2
 

 

Verificaciones para el Motor eléctrico: 

 

Figura 53: Tabla de máximos tiempos de arranque para motores eléctricos según su potencia. 

 

 

Figura 54: Clasificación del modo de funcionamiento del sistema según su uso [SEW, 2009]. 
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Figura 55: Factor de aumento de potencia K según su modo de funcionamiento [SEW, 2009]. 
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Anexo 30: Clasificación de los tipos de torque 
 

Fuente: WEG – Brasil. 
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Anexo 31: Especificaciones técnicas de los variadores de frecuencia 
 

Fuente: WEG. Catálogo de variadores de frecuencia. 
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Anexo 32: Cálculos del eje tubular 
 

Se tienen las siguientes distancias en la Figura 56Figura 57: 

     ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅                ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅         

     ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅                ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅         

 

Se planteó las ecuaciones de equilibrio para calcular las reacciones en los apoyos B3 y 

D3: 

 

                            
              

                          

                                                 

    
  

               
   

 
                    

  

 
       

           

         

                  
    

    
  

                         (    
  

 
)       

                 

   

 

Resolviendo se obtiene los valores para las fuerzas en los apoyos    y   : 

 ̅  (              )                            

 ̅  (              )                      

 

Dado que ya se conocen los valores de todas las fuerzas externas, se puede dibujar los 

diagramas de fuerzas internas del elemento S1 en los planos Y’Z’ y X’Y’. Luego se 

muestran los Diagramas de Fuerzas Internas de este eje S1, donde las fuerzas que 

apuntan hacia el lado opuesto de Z’ tienen son positivas para los DFI. 
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Figura 56: Fuerzas en el plano Y'Z' del eje S1. 

 

 

Figura 57: Fuerzas en el plano X’Y' del eje S1. 

 

 

Figura 58: Diagrama de fuerzas cortantes en plano Y'Z' del eje tubular S1. 
 

 

Figura 59: Diagrama de momentos flectores en dirección X' del eje tubular S1. 
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Figura 60: Diagrama de fuerzas cortantes en plano X'Y' del eje tubular S1. 

 

  

Figura 61: Diagrama de momentos flectores en dirección Z' del eje tubular S1. 
 

Calculo del eje por deflexión 

 

Para iniciar el cálculo, se encuentra la ecuación que describe las gráficas de los 

momentos flectores en los planos Y’Z’ y X’Y’ en función de la posición (x). Los 

resultados se indican en la tabla 2.25 y 2.26. 

 

     ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅                ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅         

     ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅                ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅         

 
Tabla 2.25: Ecuación del momento flector interno en el plano Y'Z'. 

N° Momento flector Tramo Rango Ecuación 

1 

        

     ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅                         

2      ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅                            

3      ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅                               

4      ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅                               

 
Tabla 2.26: Ecuación del momento flector interno en el plano X'Y'. 

N° Momento flector Tramo Rango Ecuación 

1 

        
     ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅                         

2      ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅                            

3      ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅                              
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Sin embargo, las integrales presentadas anteriormente son indefinidas, por lo que se 

requieren condiciones de frontera que permita encontrar una ecuación precisa. De tal 

forma, se considera que la deformación transversal en los apoyos B3 y D3 es nula en 

ambos planos                                . También, por el principio de 

continuidad para el desplazamiento angular ( ) y la deformación transversal ( ) se 

tiene: 

 

Para el plano Y’Z’ (I): 

                    ;                    ;                     

                   ; 

Para el plano X’Y’ (II): 

                      ;                      ; 

 

Se emplea estas condiciones para calcular las ecuaciones para desplazamiento angular y 

deformación transversal para cualquier punto en las tablas 2.28 y 2.29 respectivamente. 

 
Tabla 2.28: Desplazamiento angular en el plano Y'Z'. 

Símbolo N° Integral Ecuación 

∫        

1 ∫                                

2 ∫                                 

3 ∫                                     

4 ∫                                     

 
Tabla 2.29: Desplazamiento angular en el plano X'Y'. 

Símbolo N° Integral Ecuación 

∫        

1 ∫                                  

2 ∫                                  

3 ∫                                     
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Tabla 2.30: Deformación transversal en el plano Y'Z'. 

Símbolo N° Integral Ecuación 

∬        

1 ∫                                          

2 ∫                                           

3 ∫                                                

4 ∫                                                

 

 

Tabla 2.31: Deformación transversal en el plano X'Y'. 

Símbolo N° Integral Ecuación 

∬        

1 ∫                                   
     

  

2 ∫                                      
     

  

3 ∫                                       
     

  

 
Tabla 37: Valores de las constantes de las ecuaciones de deformación transversal y desplazamiento 

angular. 

Plano Y’Z’ Plano X’Y’ 

Cte. Valor Cte. Valor Cte. Valor Cte. Valor 

   131,48    -51,8     23,985     -8,532 

   112,703    -48,79     33,345     -10,155 

   302,97    -81,77     64,1     -17,74 

   285,23    -77,39 

 

Ecuación de la deformación transversal en el plano YZ: 

Una vez se tiene: 

Tabla 38: Ecuaciones de la doble integral en YZ para el eje tubular según el tramo. 

Tramo Rango Deformación transversal en YZ [Nm^3] 

     ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅                                         

     ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅                                              

     ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅                                                

     ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅                                                

 

Las ecuaciones mostradas en la Tabla 38 se dividen entre el valor de “E*I” del eje 

tubular. Se conoce que el diámetro exterior es 75 mm y el interior es 55mm del cálculo 

realizado anteriormente. 
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(    

      
 )

  
   

         

  
               

   

   
          

 

    
 

 

Multiplicando las ecuaciones de la Tabla 38 por el coeficiente 
   

   
 se obtiene el valor de 

la deformación en mm. 

Tramo Rango Deformación transversal en YZ [mm
3
] 

     ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅                                            

     ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅                                             

     ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅                                                 

     ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅                                                

 

Donde, si se reemplaza un determinado valor de “x” en metros, se obtiene el valor de la 

deformación transversal en YZ en mm.  
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Anexo 33: Cálculos de apoyos del eje tubular 

 

 

Figura 62: Características geométricas del apoyo del eje tubular S1 [SKF, 2013]. 

 

Rodamiento de código 1217K Debido a que el apoyo B3 está cargado axialmente, solo 

se verificará este. El cálculo se realiza según el procedimiento especificado en la página 

544 del catálogo General de SKF del año 2013 en la tabla a continuación. 
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Tabla 39: Verificación del rodamiento seleccionado. 

Descripción Simb. Ecuación Valor Unid. 

Diámetro interno d [p. 556] 85 mm 

Diámetro externo D [p. 556] 150 mm 

Ancho B [p. 556] 28 mm 

Capacidad de carga dinámica   [p. 556] 48,8 kN 

Capacidad de carga estática    [p. 556] 20,8 kN 

Límite de fatiga    [p. 556] 0,98 kN 

Coeficiente de cálculo     [p. 557] 0,17 - 

Coeficiente de cálculo       [p. 557] 3,7 - 

Coeficiente de cálculo       [p. 557] 5,7 - 

Coeficiente de cálculo       [p. 557] 4 - 

Fuerza radial    √    
      

          N 

Fuerza axial            N 

Diámetro medio              117,5 mm 

Velocidad máxima de giro    [Secc. 2.6.3] 50 rpm 

Temperatura de diseño    [Secc. 2.6.5] 95 °C 

Máxima fuerza axial máxima 
admisible 

    [p. 544] 7,14 kN 

Verificación fuerza axial -        ¡Cumple! 

Carga estática equivalente [p. 544]            2,7 kN 

Factor de seguridad estático [tabla 
11, p. 89] 

   
  

  
   

    
¡Cumple! 

Carga dinámica equivalente [p. 
544] 

  
Si:     ⁄    →  

               
    kN 

Exponente de la ecuación de vida 
[p. 65] 

p  - 3 - 

Factor de ajuste de vida para 
confiabilidad al 95% 

   [tabla 1, p. 65] 0,64 - 

Viscosidad de funcionamiento 
[diagrama 5, p. 72] 

             170 mm2/s 

Viscosidad normalizada [diagrama 
6, p. 73] 

           1500 mm2/s 

Factor de viscosidad        8,8  

Factor de contaminación [tabla 4, 
p.74] 

                   0,6  

Coeficiente  
    

 
 0,0634  

Factor de vida SKF [Diagrama 1, 
p.66]  

                 3,5  

Número de horas mínimo    [Tabla 9, p.83] 30000 h  

Índice de vida SKF – 96% 
confiabilidad 

     
   

    
       (

 

 
)
 

 

Verificación 
        

                 ¡Cumple! 
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Anexo 34: Fatiga del eje tubular S1 
Se realiza el cálculo por fatiga para el eje tubular S1. En la Tabla 40 se muestran los 

datos de entrada para la verificación y en la Tabla 41 los coeficientes de fatiga. 

Tabla 40: Datos de entrada para la verificación por fatiga del eje tubular. 

Descripción Símb. Valor Referencia 

Tipo de material - Din 20MnV6 Aceros Boehler 

Temperatura de diseño    300°C [Sección 2.6.1] 

Esfuerzo de tracción        509,1 MPa [Sección 2.6.2.d] 

Esfuerzo de fluencia        467,5 MPa [Sección 2.6.2.d] 

Esfuerzo alternante de flexión          255 MPa [Sección 2.6.2.d] 

Esfuerzo alternante de torsión      
 153 MPa [Sección 2.6.2.d] 

Rugosidad    20 µm 
[Rodríguez, Fig. 3.31, p. 3-

29, 2012] 

Confiabilidad R 95% 
[Rodríguez, Tabla 3.6, p. 3-

32, 2012] 

Tipo de carga     Según el caso - 

 
Tabla 41: Coeficientes de fatiga para el eje tubular. 

Coeficientes Símb. Ecuación A3 Referencia 

Superficial             0,9 [Figura 3.31, p. 3-29, 2012] 

Tamaño            0,62 [Figura 3.33, p. 3-30, 2012] 

Temperatura          0,975 [Tabla 3.4, p. 3-31, 2012] 

Carga               1 [Tabla 3.5, p. 3-32, 2012] 

Confiabilidad         0,868 [Tabla 3.6, p. 3-32, 2012] 

Factor efectivo 

concentrador 
                       2*2,2*3,68 [Tabla 3.6, p. 3-32, 2012] 
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Anexo 35: Cálculos de cadena primaria del eje S1 
 

Cálculo del diámetro mínimo del cubo del disco de cadena. 

 

Según la guía SKF: 

El diámetro del eje tubular es: 

75 mm 

El casquillo cónico adecuado para este eje es el de código PHF FX20-75X95 de la 

empresa SKF. Estos casquillos cónicos son auto-centrables y transmiten torques 

medianos (5600 Nm) por lo que el problema no es el torque a transmitir, sino el tamaño 

requerido del casquillo para acoplar el disco de cadena con el eje tubular. 

 

Figura 63: Vista de corte del casquillo cónico. 

 

 

El material del disco de cadena según el catálogo YUK es Acero dulce (mild steel), para 

este material, en tabla 1 [p. 4] se obtiene el valor del límite elástico del material igual a 

220 N/mm
2
: 
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Según la figura 3 del manual, se considera un factor de forma (f) igual a 1: 

 

Se extrae el valor de presión en la superficie del cubo de las tablas de producto para el 

casquillo seleccionado y es igual a 65 N/mm
2
. 

 

Luego, empleando todos los valores previamente calculados, se recurre a la Tabla 4 [p. 

5] y se obtiene un factor de multiplicación igual a 1,35 
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Finalmente, se multiplica el valor del diámetro externo (95) del casquillo cónico para 

obtener el diámetro mínimo del cubo: 

              

Del catálogo Renold, se observa que los discos normalizados con ranura cónica cuyo 

cubo es mayor a 128 mm son los de paso 1”: 

 

 

 

En primer lugar, se escoge un número de dientes del piñón de cadena y de la rueda 

según recomendaciones del fabricante en la tabla 1: 

 

De aquí se asume que el número de dientes del piñón de la cadena es      . 

Asumiendo una relación de transmisión de la cadena secundaria (    ) de 1,65, se 

obtiene que el número de dientes del disco de la cadena es      . 
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Valores de      
  y      

 : 

Torque a transmitir:  

    
      

           

Velocidad de giro del eje tubular S1 

Se emplea la velocidad máxima de giro según los parámetros de diseño: 

                             

Se emplea la guía del diseñador de la empresa Renold para cadenas tal como se realizó 

para el sistema secundario. 

Descripción Fórmula Resultado 

Número de dientes del piñón   
  23 

Factor de aplicación   
  1,4 

Factor de diente   
  0,83 

Rendimiento de la transmisión      0,97 

Potencia de selección 
     

  
    

     

    
      

124,8 W 

 

Se emplea la potencia de selección del sistema primario (     
 ) y la velocidad de giro 

del piñón de la cadena del sistema primario (   ) para calcular el paso mínimo para 

transmitir la potencia de la cadena primaria (    
 ): 

    
       

Sin embargo, como se explicó anteriormente, el disco debe de tener un cubo de por lo 

menos 128mm por lo que el disco de 38 dientes que 

cumple con este requisito es uno de paso 1”. 

 

Con ambos diámetros, y asumiendo una separación 

vertical entre ejes de 663mm, se realiza un esquema 

del sistema de cadenas secundario y se encuentra el 

ángulo de dirección de la fuerza tangencial de la 

rueda           . 

 

Con este ángulo, se calcula las componentes de la fuerza tangencial    . 

   
  

      

  
;      

     
              ;      
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Para el piñón de paso 1”: 
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Anexo 36: Cálculos del sistema motriz primario 
 

Motor del sistema primario: se realizó el mismo procedimiento que con el secundario. 

 

 

Figura 64: Características del motor eléctrico del sistema secundario [SEW, 2013]. 

 

 

 

Cálculo de las inercias del sistema de transmisión primario 

Descripción Símb. Valor Unid. 

Inercia del arreglo de moldes    
 3 kg.m

2
 

Inercia de la caja    
          kg.m

2
 

Inercia del eje tubular    
           kg.m

2
 

Inercia del piñón de cadena    
            kg.m

2
 

Inercia del disco de cadena    
           kg.m

2
 

Inercia del motorreductor    
          kg.m

2
 

Inercia reducida al eje del motor    
           kg.m

2
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Tabla 42: Especificaciones del motorreductor seleccionado para el sistema primario. 

Descripción Símb. Ref. Valor Unid. 

Modelo seleccionado - S57 DRS71M4 

Potencia nominal del motor    [p. 561] 0,75 HP 

Velocidad de salida del motorreductor    [p. 561] 83 rpm 

Torque a la salidad del motorreductor    [p. 561] 55,93 N.m 

Reducción del motorreductor      [p. 561] 20,33 - 

Máxima fuerza radial admisible        
 [p. 561] 6,36 kN 

Factor de servicio SEW       
 [p. 561] 3 - 

Masa total del conjunto     [p. 561] 28 Kg 

Número de etapas - [p. 125] 2  

Rendimiento del motorreductor tipo S 
    

         

[p. 627] 

87 % 

 

Tabla 43: Especificaciones del motor seleccionado para el sistema de transmisión primario. 

 Descripción  Símb. Ref. Valor Unid. 

Modelo seleccionado - DRS71M4 

Potencia nominal    [p. 690] 0,75 HP 

Torque nominal del motor primario    
 [p. 690] 3,1 N.m 

Velocidad nominal de giro    
 [p. 690] 1690 Rpm 

Corriente nominal a 230V    [p. 690] 2,5 A 

Factor de potencia    [p. 690] 0,71 - 

Rendimiento del motor    
 [p. 690] 74 % 

Relación corriente de arranque entre 

corriente nominal 

      [p. 690] 4,3 - 

Relación torque de arranque y máximo entre 

torque nominal 

      

  

    

[p. 690] 2,2 

2,1 

- 

Modelo del freno  BE 1 

Inercia del motor junto con el freno         [p. 691] 8,4*10
-4

 kg.m
2
 

Masa del motor   [p. 691] 11,7 kg 

 

Adicionalmente, se obtiene variación de la velocidad transmitida por la cadena: 

    (     (
   

  
))             

       
                   

        
              

Estas velocidades están dentro del rango de velocidad permitido. 
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Anexo 37: Cálculos de la unión atornillada 
 

 
Figura 65: Esquema de medidas para el cálculo de uniones atornilladas. 

 

 

Cálculo de los coeficientes del tornillo y la placa: 

Fue realizado con el programa MathCad y se adjunta el cálculo a continuación. 

 

 

  



111 

 

A continuación, se colocan las tablas empleadas para extraer las propiedades de la unión 

atornillada. 
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Se detalla el cálculo de la unión atornillada del arreglo de moldes al sistema de rotación. 

Se adjuntan dos archivos: 

- Cálculo del Cp y Ct. 

- Verificación del tornillo para evitar trabajen a corte. 

El esquema de la unión es el siguiente: 

 

Figura 66: Vista 3D de la unión atornillada a analizar. 

 

 

A continuación se presenta el diagrama de cuerpo libre de la unión: 

 

Figura 67: Vista frontal (izquierda) y vistsa de sección (derecha) de la unión atornillada arreglo de moldes 

- sistema de rotación. 

Unión arreglo – 

sistema de giro 
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Figura 68: Distribución de las fuerzas transversales y cálculo del tornillo crítico (tornillo N°1) 
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Anexo 38: Cálculos de las uniones soldadas 
Diagrama de la unión soldada 

 

 

 

Figura 69: Representación de la unión soldada a verificar. 

 

Verificación del cordón por esfuerzos estáticos: 

Se analiza la unión soldada que soporta el mayor esfuerzo. Se observa en la figura que 

hay dos momentos flectores actuantes, los cuales generan una resultante de 40,7 N.m. A 

continuación se calculan los esfuerzos en el punto “A” considerado como crítico. 

 

- Esfuerzo cortante paralelo al cordón y producido por torsión (   
) 

   
 

     

  
  

     
 

  
                

 

  
                 

                   

Arreglo de 

moldes 
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- Esfuerzo normal producido por flexión (   
) 

   
 

   
  

 
 

  
       

      
  

 
 

               

 
             

 

   
  

   
 

          

         
       

 

   
  

- Esfuerzo normal producido por fuerza normal  

   
 

 
 

     

                    
     [

 

   
] 

- Esfuerzo cortante por fuerza transversal al cordón  

    
  

 
 

√    
      

 

 
 

      

      
       

 

   
  

Se calcula el esfuerzo equivalente empleando la hipótesis experimental representada en 

la ecuación a continuación: 

    √  
         

    
   

    √(   
   )

 

         
     

   

    √                                     [
 

   
] 

 

Para calcular el esfuerzo admisible es emplea la ecuación a continuación: 

             
  

   
 

Donde: 

  : es el factor de carga estática, este caso corresponde a una soldadura tipo ángulo y 

corresponde 0,8. 
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  : factor calidad de la unión, se considera una calidad de unión media tipo II y le 

corresponde 0,8. 

Para   : 

 

Para factor calidad de la unión    : 

 

 

               
     

 
       [

 

   
] 

Como: 

                      

El cordón no falla. 

 

Verificación de cordón considerando esfuerzos fluctuantes. 

 

Este cordón es sometido a esfuerzos alternantes debido a la rotación del equipo, por lo 

que genera valores de esfuerzos superiores e inferiores. A continuación se establecen los 

valores: 

             [
 

   
] 

       
       [

 

   
] 

       
      [

 

   
] 

Donde:  

   : Esfuerzo cortante alternante producido por fuerza transversal. 

   : Esfuerzo cortante alternante paralelo al cordón. 
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   : Esfuerzo normal alternante debido a la flexión. 

Estos esfuerzos alternantes son afectados por los concentradores de esfuerzos 

respectivos. 

     
   

   
 

    

    
      [

 

   
] 

     
   

   
 

      

    
      [

 

   
] 

     
   

   
 

     

    
      [

 

   
] 

  : Coeficiente considerando unión esquinada con un solo cordón: 

 

         

         

Se calcula el esfuerzo equivalente alternante (     
) reemplazando: 

     
 √                                  [

 

   
] 

Se verifica con el valor de resistencia del material del eje tubular: (              ) 

     
    

      

 
 

           
   

 
     

Segunda verificación: 
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Anexo 39: Cálculos para el análisis de transferencia de calor 
 

Procedimiento a seguir: 

 

Se conoce el valor de la velocidad del aire caliente (            ) y la temperatura 

del aire precalentado (         ) debido a que el horno se encuentra ya diseñado 

como parte del proyecto.  

 

Con estos valores establecidos y las propiedades del aire a la temperatura referida, se 

puede calcular el coeficiente de convección de la caja de forma cuadrada (     ). 

Primero, se emplean las correlaciones empíricas para calcular el Nussel de una sección 

cuadrada con arista D de la tabla 7-1 del Cengel. 
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Pintura aislante térmica resistente hasta 350°C (datos proporcionados por el 

proveedor)  
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Anexo 40: Cálculos para temperatura en el extremo fuera del horno 
 

Caso de evacuación de calor como aleta (Mathcad). 

 

 

Figura 70: Evacuación de calor tipo aleta [Cengel, 2011] 

 

 

 

 

Figura 71: Vista lateral del equipo donde se identifica la parte del sistema fuera del horno. 

 

  

Límite del sistema 

de calentamiento 

Sistema de 

rotación fuera 

del horno. 
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Anexo 41: Cálculo del centro de gravedad del sistema 
 

Se requiere calcular el centro de masa de la carga para verificar que se encuentra 

alineado con el eje de rotación secundario y evitar así excesivas vibraciones. 

 

Para ello, se cuenta con el modelo 3D del sistema completo en el programa Autodesk 

Inventor Professional 2014 tal como se puede apreciar a continuación. Se tiene la vista 

isométrica del equipo (Figura 72), la vista lateral (Figura 73) y la vista superior (Figura 

74). 

 

 
Figura 72: Vista isométrica del modelo 3D del equipo. 

 

 
Figura 73: Vista lateral del modelo 3D del equipo. 

Eje de 

giro 1 

Eje de giro 2 
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Figura 74: Vista superior del modelo 3D del equipo. 

 

Cabe mencionar que a cada elemento modelado se le asignó el material correspondiente. 

A continuación, se detalla el procedimiento seguido en el programa para asignar el 

material correspondiente al elemento tomando como ejemplo el molde cilíndrico. 

 

La Figura 75 representa el modelo 3D del molde cilíndrico en la interfaz del programa. 

 

Figura 75: Modelo 3D del molde cilíndrico en la interfaz del programa. 

 

Una vez modelado, se hace click derecho en el nombre de la pieza en la barra de 

navegación al lado izquierdo, aparecerá una lista de opciones para la pieza y luego click 

en iProperties (Figura 76). 
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Figura 76: Lista de opciones para la pieza 3D. 

 

Aparecerá una ventana como la mostrada en la Figura 77. En ella, hacemos click en la 

pestaña “Propiedades físicas” (Physical). 

 

 

Figura 77: Ventana propiedades de la pieza 3D. 

 

Se hace click en la opción “Material” y aparecerá una lista de diversos materiales con 

propiedades predeterminadas del programa. Se selecciona el material correspondiente a 

la pieza modelada. En este caso, el molde cilíndrico es de AISI 316 por lo que se 
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selecciona el material “Acero inoxidable” (Stainless Steel) tal como se aprecia en la 

Figura 78. 

 

 

Figura 78: Lista de opciones de materiales para asignar a la pieza. 

 

Una vez seleccionado el material, se hace click en el botón aplicar para asignar las 

propiedades a la pieza. En esta ventana, se puede apreciar el valor de la densidad 

asignada, la masa total de la pieza, el valor de sus inercias y la ubicación de su centro de 

gravedad con respecto a los ejes coordenados. 
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Figura 79: Ventana de propiedades físicas asignadas a la pieza. 

 

Este procedimiento se repite para cada una de las piezas que conforman la carga del 

sistema mecánico de rotación biaxial. De esta manera, al realizar el ensamble del 

arreglo de moldes se puede calcular el centro de gravedad del conjunto de manera 

correcta. 

 

Para el arreglo de moldes, que es el ensamble de los moldes y los pernos respectivos de 

fijación, se tiene el modelo 3D representado en la Figura 80. 

 

 

Figura 80: Modelo 3D del arreglo de moldes cilíndricos en la interfaz del programa Inventor 2014. 

Densidad 

Material 

asignado 

Masa de 

la pieza 

Inercias de la pieza 

con respecto a su 

centro de gravedad 

Aplicar 

propiedades 

Centro de 

gravedad 
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Para calcular y mostrar el centro de gravedad del arreglo de moldes, se hace click en el 

botón “Centro de Gravedad” (Center of Gravity” de la pestaña “Ver” (View) tal como 

se muestra en la Figura 81. 

 

 

Figura 81: Barra de comandos de la pestaña "Ver" (View). 

 

De esta manera, el programa automáticamente calculará y mostrará en el modelo 3D la 

representación del centro de gravedad del arreglo de moldes tal como se aprecia en la 

Figura 82. 

 

 

Figura 82: Representación del centro de gravedad generado en el programa Autodesk Inventor 2014. 

 

En la Figura 83 (lado izquierdo) se muestra el agujero por donde pasará el eje 

secundario S3; en otras palabras, el centro de giro relativo para el arreglo de moldes. 

Además, del cálculo del centro de gravedad del arreglo de moldes en Inventor 2014, se 

obtiene un punto que coincide con el centro del giro secundario tal como se aprecia en 

la Figura 83 lado derecho. 

 

 

Centro de Gravedad generado 
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Figura 83: Vista superior del arreglo de moldes (a) y vista superior donde se muestra el centro de 

gravedad generado en Inventor 2014 (b). 

 

Del modelo 3D, se aísla solo la carga en voladizo para poder analizar el centro de 

gravedad del mismo. En la Figura 84 se aprecia la vista carga de los arreglos de moldes 

aislados y el eje de giro 1. 

 

 
Figura 84: Vista lateral de la carga del sistema aislada. 

 

Luego, se representa a la carga en la vista frontal tal como se aprecia en la Figura 85. 

Además, en esta figura se indica la ubicación del eje de giro y el sentido del mismo. En 

la Figura 86 se representa la carga rotada 90°. 

 

 

Eje de 

giro 1 

Centro de giro 

secundario 

Centro de 

gravedad 

generado en 

Inventor 
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Figura 85: Vista frontal de la carga del equipo. 

 

 

 
Figura 86: Vista frontal de la carga (arreglo de moldes) girando. 

 

 

En el programa inventor, se dibujan los ejes giro de color amarillo tal como se aprecia 

en la Figura 87. Para ello, en el programa Inventor 2014 se dibuja una línea de eje que 

coincida con el eje del eje tubular S1 previamente ensamblado y alineado. Observar en 

esa misma figura que el eje Y es paralelo con el eje de giro primario y el eje Z con el de 

giro secundario. 

 

 

 

Eje de 

giro 1 

Sentido 

de giro 

Eje de giro 

primario  
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Ahora, se muestra la carga del arreglo de moldes desde la vista frontal. En la Figura 88 

se muestra la vista frontal en la Interfaz del programa inventor y en la Figura 89 un 

acercamiento al conjunto donde se aprecia el eje de giro secundario y el eje de giro 

primario en vista de canto. 

 

 

Figura 88: Vista frontal del conjunto del arreglo de moldes donde se aprecia el cruce de las líneas de eje. 

 

 

Figura 87: Ejes del sistema de coordenadas (líneas amarillas) alineados con los ejes de giro. 

Eje tubular S1 

Eje de giro primario 

Eje de giro secundario 
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Figura 89: Acercamiento al conjunto de moldes en vista frontal. 

 

 

Finalmente, se hace click en el botón “Centro de gravedad” (Center of Gravity) de la 

pestaña “Ver” (View) tal como se muestra en la Figura 90. 

 

 

Figura 90: Procedimiento para generar el centro de gravedad del conjunto de moldes. 

 

Y el programa Inventor genera el centro de gravedad de la carga. La  muestra el punto 

del centro de gravedad generado. 

 

Eje de giro secundario 

Eje de giro 

primario 
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Figura 91: Generación del punto del centro de gravedad para el conjunto del arreglo de moldes en 

Inventor 2014. 

 

Para verificar que el centro de gravedad coincida efectivamente con el cruce de las 

líneas de eje de giro, se abre la pestaña propiedades del ensamble (Figura 92). 

 

 

Figura 92: Pestaña propiedades del ensamble. 

 

Y efectivamente, se comprueba que el centro de gravedad del conjunto coincide con el 

centro de coordenadas; es decir, el centro de gravedad coincide con las líneas de giro tal 

como se aprecia en la Figura 93 y no existirán vibraciones excesivas por la rotación. 
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Figura 93: Representación y verificación de la coincidencia del centro de gravedad con el cruce de los 

ejes de giro. 

 

En la Figura 94 se muestra una vista superior de corte donde se representa la 

coincidencia de la ubicación del centro de gravedad coincide con el eje de giro primario. 

 

 

 

 

Figura 94: Ubicación del centro de gravedad al interior de la caja para engranajes, coincidente con los 

ejes de giro. 

 

 

 

Eje de giro 

primario  

CG 

del sistema 
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Finalmente, se representa en la Figura 93 se muestra la representación del centro de 

gravedad generado por el Inventor 2014 para la carga en posición vertical. 

 

 

Figura 95: Ubicación del centro de gravedad generado por el Inventor 2014 para la carga en vertical. 
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Anexo 42: Selección de los carros guías para transporte lineal SKF 
 

Extracto del catálogo de SKF “Profile rail guides LLT” 

El coeficiente de fricción es igual a 0,005 por información del fabricante. 
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Figura 96: Especificaciones técnicas del carro guía para movimiento lineal. 

 

Verificación del momento flector que soportan los carros guías: 

 

Una carga de 100 kilos ubicada a una distancia de aproximadamente 700 mm (ver plano 

de ensamble N°5) genera un momento flector de 618 Nm. Como este flector será 

distribuido entre 4 carros guía, cada uno soportará un momento de 154 Nm. Por ello, el 

modelo LLTHC 45 LR T0 P5 sí resiste la carga. También se tuvo en cuenta para la 

selección este carro, las dimensiones necesarias para que entren los perfiles de la 

estructura en la cara superior sin que interfiera con los pernos. 
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Verificación de traslado del sistema de rotación de manera lineal por una persona 

a través de los rieles 

 

Se estima que la masa total del equipo (     ) será un total de 200 kilos 

aproximadamente contando los arreglos de moldes, el peso de los componentes de 

transmisión y el peso de la estructura. Se seleccionan unos carros y rieles guía de la 

empresa SKF (Figura 97) ya que estos carros evitan el volteo debido a la flexión del 

peso en voladizo. 

 

 

Figura 97: Carros SKF. 

 

El modelo seleccionado es LLTHC 45 LR T0 P5 y se emplearán cuatro de estos, uno 

por cada pata soporte de la estructura. 

 

El coeficiente de fricción indicado por los rieles de SKF (    ) es 0,005 (Anexo 38); 

considerando que la fricción estática es 20 veces este valor, se obtiene un valor de 

coeficiente estático (        ) igual a 0,1. 

 

Se calcula que la fuerza mínima requerida (    ) para iniciar el desplazamiento del 

sistema es: 

                              

 

Una persona en promedio puede levantar un peso sin problemas de 25 kg (MINTRA), lo 

que equivale a realizar una fuerza igual a 245 N. Por lo tanto, una persona sí es capaz de 

trasladar el sistema mecánico manualmente empleando estos carros guía de SKF.  
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Anexo 43: Lista de elementos completos para su compra 
Lista de componentes de tornillería para el sistema mecánico de rotación biaxial 

Descripción Norma Material Cantidad 

Tuerca hexagonal M8x1 DIN 934 AISI 316 38 

Tornillo hexagonal M8x30 DIN 933 AISI 316 8 

Arandela plana A8,4 DIN 125 AISI 316 76 

Tornillo cabeza cilíndrica M5x12 DIN 912 AISI 316 12 

Tornillo hexagonal M8x35 DIN 931 AISI 316 22 

Tornillo cabeza cilíndrica M3x12 DIN 912 AISI 316 6 

Tuerca de seguridad KM5 DIN 2982 SKF 2 

Arandela de seguridad MB5 DIN 2982 SKF 2 

Tuerca de seguridad KM6 DIN 2982 SKF 1 

Arandela de seguridad MB6 DIN 2982 SKF 1 

Anillo de retención interior ϕ55 DIN 472 
 

2 

Tuerca de seguridad KM17 DIN 2982 SKF 2 

Arandela de seguridad MB17 DIN 2982 SKF 2 

Anillo elástico de platillo DIN 2093 AISI 316 6 

Tornillo cabeza cilíndrica M10x25 DIN 912 DIN ck45 9 

Tuerca de seguridad KM4 DIN 2982 SKF 1 

Arandela de seguridad MB4 DIN 2982 SKF 1 

Anillo de retención exterior ϕ30 DIN 471 - 1 

Tornillo hexagonal M10x30 DIN 931 AISI 1045 16 

Arandela plana A10,5 DIN 125 ST 50 25 

Tornillo cabeza cilíndrica M12x30 DIN 912 AISI 1045 40 

Perno de expansión para anclaje M12x115 - ASTM A563 16 

Arandela plana A13 DIN 125 AISI 1045 16 

Tuerca hexagonal M12 DIN 934 AISI 1045 16 

Tornillo hexagonal M8x35 DIN 934 AISI 1045 4 

Tornillo hexagonal M5x16 DIN 933 AISI 1045 1 

Arandela plana A5,3 DIN 125 ST 50 1 

Tornillo hexagonal M10x25 DIN 933 AISI 1045 1 

Tornillo hexagonal M20x65 DIN 931 AISI 1045 4 

Tuerca hexagonal M20 DIN 934 AISI 1045 4 

Arandela plana A21 DIN 125 ST 50 8 

Tornillo hexagonal M8x35 DIN 934 AISI 1045 4 

Tornillo hexagonal M10x40 DIN 931 AISI 1045 4 

Tuerca hexagonal M10 DIN 934 AISI 1045 4 
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Lista de componentes de tornillería para los moldes: 

Descripción Norma Material Cantidad 

Tornillo hexagonal M8x1xx25 DIN 933 AISI 316 12 

Arandela plana A9 DIN 126 ST 50 24 

Tuerca hexagonal M8 DIN 934 AISI 316 12 

Tornillo hexagonal M5x20 DIN 933 AISI 316 12 

Arandela plana A5,5 DIN 126 ST 50 12 

Tuerca mariposa M5 DIN 315 AISI 316 12 
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