
A.1

Anexo A – Cálculo de la faja transportadora del 
caso 1 

Para el desarrollo del diseño del Caso 1 indicado en el Capítulo 2, se considera dos 

metodologías conocidas en nuestro medio: Las recomendaciones dadas por CEMA17, 

para determinar la capacidad de la faja transportadora y la norma DIN 2210118, para 

determinar las resistencias al movimiento, tensiones actuantes durante la operación y 

el arranque de la faja transportadora. 

Para el desarrollo del cálculo se tiene en cuenta los datos de entrada dados en la 

ingeniería del proyecto, Capítulo 2. 

A.1 Capacidad de la faja transportadora

Capacidad de diseño: 

𝑄𝑑 = 𝑄𝑛 ∗ 𝐹𝐷 = 3 000 
𝑡

ℎ
(A.1) 

Donde: 

𝑄𝑛 : Capacidad nominal, 𝑄𝑛 = 2 500 𝑡 ℎ⁄ , Tabla 2.2

𝐹𝐷 : Factor de diseño, 𝐹𝐷 = 1,2, Tabla 2.2 

Capacidad volumétrica: 

𝑄𝑣 =
𝑄𝑛 ∗ 𝐹𝐷

𝛿
= 0,613 

𝑚3

𝑠
(A.2) 

Donde: 

𝛿 : Densidad del material, 𝛿 = 1,36 𝑡 𝑚3,⁄   Tabla 2.2 

17 Se utiliza las recomendaciones dadas por CEMA en su sexta edición (2007). 

18 Se utiliza las recomendaciones dadas por DIN 22101 (2002), que considera las normas:   
ISO 5048:1989 “Continuous mechanical handiling equipment – Belt conveyors with carring 
idlers – calculation of operating power and tensile forces” y ISO 3684:1990 “Conveyor belts – 
determination of minimun pulley diameter”. Su entendimiento y aplicación se realiza con los 
manuales de cálculo y diseño desarrollados por los fabricantes Dunlop – Enerka (1994) y 
Phoenix (2006).  
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Ahora se comprueba si la capacidad volumetrica esta dentro de porcentaje 

normalmente utilizado en la industria que es 85% de llenado. 

Para ello se relaciona la capacidad de llenado real y teorico a una velocidad de 

100 𝑓𝑡/min :  

 𝑄100 = 𝑄𝑣 ∗
100

𝑓𝑡
𝑚𝑖𝑛
𝑉

= 19 786,6 
𝑓𝑡3

ℎ
= 0,16

𝑚3

𝑠
 

(A.3) 

Donde : 

𝑄100 : Capacidad por 100 𝑓𝑡/min (0,51 𝑚/𝑠) 

𝑉 : Velocidad de la faja transportadora, 𝑉 = 2𝑚 𝑠,⁄  Tabla 2.2 

 

Figura A.1  Angulo de reposo (𝜑𝑟), ángulo de sobrecarga (𝜑𝑠) y abarquillado de rodillos (𝛽) 

representados en una estación de carga, valores en Tabla 2.2 

 

Ahora para una velocidad 100 ft/min con un ancho de correa de 72 pulgadas y 

estación de rodillos triple con abarquillado 𝛽 = 35° de acuerdo a la Figura A.1 y la 

Tabla A.1: 

 

Tabla A.1 Capacidad y área de la sección de rodillos abarquillados a 35° (CEMA 2007: 59) 
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 𝑄100𝑡 = 23 216 
𝑓𝑡3

ℎ
= 0,18

𝑚3

𝑠
 (A.4) 

Donde: 

𝑄100𝑡 : Capacidad a 100 𝑓𝑡/min  

Comprobándose que: 𝑄100𝑡 > 𝑄100 
 

Por tanto la capacidad de llenado es: 

 
𝑄100
𝑄100𝑡

∗ 100 = 85 % (A.5) 

 

A.2 Resistencia al movimiento de la correa  

Resistencias principales (𝑭𝑯)  

Corresponden a las resistencias que se producen por la fricción existente internamente 

en los rodamientos de los rodillos, así como la resistencia que hay por el propio 

avance de la correa debida al rozamiento entre la correa, rodillos y poleas, tanto para 

la correa cargada, como para la correa descargada (retorno). 

 

Tabla A.2 Valores guía para la masa de rodillos (Dunlop - Enerka 1994: B1) 
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Masa de partes giratorias (rodillos) por metro (𝒎𝑹) 

Teniendo que se utilizara estaciones de rodillos de clasificación CEMA E6, según la 

Tabla 2.2 y de acuerdo a la Figura A.2, se obtiene la masa de los componentes 

giratorios de una estación de rodillos de carga: 

𝑚𝑅𝑜 = 42,4 𝑘𝑔 

Masa relativa a la longitud entre las estaciones de rodillos de carga: 

 𝑚´𝑅𝑜 =
𝑚𝑅𝑜
𝑆𝑐
= 42,4 

𝑘𝑔

𝑚
 (A.6) 

Masa de los componentes de la estaciones de rodillos de retorno (Tabla A.2): 

𝑚𝑅𝑢 = 37,8 𝑘𝑔 

Masa relativa a la longitud entre las estaciones de rodillos de retorno: 

 𝑚´𝑅𝑢 =
𝑚𝑅𝑢
𝑆𝑟
= 15,12 

𝑘𝑔

𝑚
 (A.7) 

Masa relativa a la longitud entre las estaciones de rodillos en ambos recorridos, 

superior y de retorno: 

 𝑚𝑅 = 𝑚´𝑅𝑜 +𝑚´𝑅𝑢 = 57,52 
𝑘𝑔

𝑚
 (A.8) 

 

Masa de correa por metro lineal (𝒎𝑮) 

El peso de la correa puede ser dado por cualquier fabricante, teniendo previamente el 

valor de la tensión al que estará sometida, dado que este valor aun es una incógnita 

se realizará una aproximación del peso con la Tabla A.3, el cual considera un 50% 

más cuando se selecciona una correa reforzada con cables de acero, por tanto el peso 

aproximado de la correa por metro lineal será: 

 𝑊𝑏 = 24
𝑙𝑏𝑓

𝑓𝑡
+ 50% = 525,38

𝑁

𝑚
 (A.9) 

Masa de la correa por metro lineal: 

 𝑚𝐺 =
𝑊𝑏
𝑔
= 53,57

𝑘𝑔

𝑚
 (A.10) 
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Tabla A.3 Valores para peso estimado de correa transportadora (CEMA 2007: 79) 

 

 

 

Masa del material por metro lineal (𝒎𝑳) 

 𝑚𝐿 =
𝑄𝑑

3,6 ∗ 𝑉
= 416,67

𝑘𝑔

𝑚
  (A.11) 

Ahora, teniendo un coeficiente de fricción cuyo valor es hipotético y dado por DIN 

22101, el cual es generado por el peso de la correa con las partes giratorias de la faja 

transportadora (rodillos y poleas). Para nuestras condiciones de trabajo según la Tabla 

A.4, se asumirá el valor de:  

𝑓 = 0,02 

Tabla A.4 Valores estándar para el coeficiente de fricción en fajas transportadoras                      

(DIN 22101: 2002: 15) 
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Se obtiene la resistencia principal: 
 

 𝐹𝐻 = 𝑓 ∗ 𝐿 ∗ 𝑔 ∗ [𝑚𝑅 + (2 ∗ 𝑚𝐺 +𝑚𝐿) ∗ cos 𝜆] (A.12) 

Donde:  
 

𝜆 : Angulo de inclinación de la faja transportadora, 𝜆 = 5°,  Tabla 2.2 
 
Resolviendo: 
 

𝐹𝐻 = 34,09 𝑘𝑁 
 
Resistencias secundarias (𝑭𝑵)  

Se producen generalmente en la zona de carga por causas como la aceleración del 

material y la resistencia debido al enrollamiento de la correa en las poleas y sus 

rodamientos. Para determinar su valor cuando la longitud es ≥ 80𝑚, se utiliza el factor 

de corrección de longitud, dado por la Tabla A.5. 

Entonces, dado que es una faja transportadora de 𝐿 = 300 𝑚 (Tabla 2.2) 

El factor de corrección de longitud es: 

𝐶𝐿 = 1,31 

Y de acuerdo a la ecuación: 

 𝐹𝑁 = (𝐶𝐿 − 1) ∗ 𝐹𝐻 = 10,57 𝑘𝑁 (A.13) 

 

Tabla A.5 Valores estándar del coeficiente 𝐶𝐿 (DIN 22101 2002: 17) 

 

 

Resistencias debidas a la pendiente (𝑭𝑺𝒕) 

Se determinan cuando se tiene una faja inclinada. 
 

Resistencia a la pendiente - lado de carga: 

 𝐹𝑆𝑡𝑜 = 𝐻 ∗ 𝑔 ∗ (𝑚𝐺 +𝑚𝐿) = 112, 58 𝑘𝑁 (A.14) 

Donde: 

𝐻 : Altura de la faja transportadora, 𝐻 = 26,15𝑚, Tabla 2.2 
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Resistencia a la pendiente - lado de retorno: 

 𝐹𝑆𝑡𝑢 = 𝐻 ∗ 𝑔 ∗ 𝑚𝐺 = 13,74 𝑘𝑁 (A.15) 

Por consiguiente se tiene la resistencia debida a la pendiente: 

 𝐹𝑆𝑡 = 𝐹𝑆𝑡𝑜 − 𝐹𝑆𝑡𝑢 = 106,84 𝑘𝑁 (A.16) 

 

A.3  Fuerzas periféricas o tangenciales 

Una vez calculadas las resistencias al movimiento se puede definir la fuerza periferica 

de la polea motriz en operación y arranque. 

 

Cálculo de la fuerza periférica – En operación (𝑭𝑼) 

 𝐹𝑈 = 𝐹𝐻 + 𝐹𝑁 + 𝐹𝑆𝑡 + 𝐹𝑠 (A.17) 

Donde: 

𝐹𝑈 : Fuerza tangencial en la polea motriz 

𝐹𝐻 : Resistencias principales 

𝐹𝑁 : Resistencias secundarias 

𝐹𝑆𝑡 : Resistencia debida a la pendiente 

𝐹𝑠 : Resistencias especiales (no consideradas para esta tesis) 

Remplazando valores obtenidos: 

𝐹𝑈 = 151,49 𝑘𝑁 

Cálculo de la fuerza periférica – Arranque (𝑭𝑨)  

La fuerza periférica (𝐹𝑈) se incrementa durante la puesta en marcha tomando en 

cuenta el factor de arranque (𝑝𝐴), el cual es un dato (Tabla 2.2), que se puede 

comprobar según DIN 22101 (2002: 21) ≤ 1,7, además de acuerdo a Dunlop – Enerka 

(1994: 12.7) este varía según el tipo de acoplamiento entre la transmisión motor - 

reductor y como en este caso se seleccionó un acople hidrodinámico, se considera 

que este factor debe estar entre 1,2 y 1,5. 

Entonces teniendo: 

𝑝𝐴 = 1,4 

La fuerza periférica de la polea motriz, utilizando acoplamiento hidrodinámico es: 
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 𝐹𝐴 = 𝑝𝐴 ∗ 𝐹𝑈 = 212,09 𝑘𝑁 (A.18) 

Siendo su aceleración necesaria durante el arranque: 

 𝑎𝐴 =
𝐹𝐴 − 𝐹𝑈

𝐿 ∗ (𝐶𝑅𝑖 ∗ 𝑚𝑅 + 2 ∗ 𝑚𝐺 +𝑚𝐿)
 (A.19) 

Donde:  

𝐶𝑅𝑖 : Coeficiente para calcular las masas de los rodillos reducidas a su periferia 

(𝐶𝑅𝑖  ≈ 0,9). (DIN 22101 2002: 26). 

Por lo tanto: 

𝑎𝐴 = 0,35 
𝑚

𝑠2
 

Tiempo de arranque, con valores constantes de 𝑝𝐴 respecto de 𝑎𝐴: 

 𝑡𝐴 =
𝑉

𝑎𝐴
= 5,7 𝑠 (A.20) 

 

A.4 Resistencia a la fricción y carga de inercia 

Resistencia a la fricción (𝑭𝒐 y 𝑭𝒖) 

En lado de carga: 

 𝐹𝑜 = 𝑓 ∗ 𝐿 ∗ 𝑔 ∗ [(𝑚
′
𝑅𝑜 +𝑚𝐺 +𝑚𝐿) ∗ cos 𝜆] = 30, 05 𝑘𝑁 (A.21) 

En retorno: 

 𝐹𝑢 = 𝑓 ∗ 𝐿 ∗ 𝑔 ∗ [(𝑚
′
𝑅𝑢 +𝑚𝐺) ∗ cos 𝜆] = 4,03 𝑘𝑁 (A.22) 

Resistencias a las cargas de inercia (𝑭𝒂𝒐 y 𝑭𝒂𝒖) 

Masa reducida de los rodillos de carga: 

 𝑚′𝑅𝑒𝑑𝑜 = 𝐶𝑅𝑖 ∗ 𝑚´𝑅𝑜 = 38,16 
𝑘𝑔

𝑚
 (A.23) 

Masa reducida de los rodillos de retorno: 

 𝑚′𝑅𝑒𝑑𝑢 = 𝐶𝑅𝑖 ∗ 𝑚´𝑅𝑢 = 13,61 
𝑘𝑔

𝑚
 (A.24) 

Resistencia a la inercia en lado de carga: 

 𝐹𝑎𝑜 = 𝑎𝐴 ∗ 𝐿 ∗ (𝑚´𝑅𝑒𝑑𝑜 +𝑚𝐺 +𝑚𝐿) = 53, 52 𝑘𝑁 (A.25) 

Resistencia a la inercia en lado de retorno: 
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 𝐹𝑎𝑢 = 𝑎𝐴 ∗ 𝐿 ∗ (𝑚´𝑅𝑒𝑑𝑢+𝑚𝐺) = 7, 07 𝑘𝑁 (A.26) 

 

A.5 Tensiones en la polea motriz 

Tensiones requeridas en operación 

Las tensiones de entrada y salida de la polea motriz se encuentran relacionadas por la 

ecuación de Euler - Eytelwein y estan representadas en la Figura A.2: 

 

a       b 

Figura A.2  a: Acción de fuerza periférica y tensiones en la polea motriz, b: Distribución de 

la tensiones radialmente en polea motriz y ángulo de abrazamiento de la correa  

 

Para determinar la ecuación de Euler - Eytelwein, se considera un elemento diferencial 

de amplitud angular 𝑑𝜑, el cual esta en equilibrio bajo la acción de las fuerzas 

indicadas en la Figura A.3: 

 

 

Figura A.3  Acción de tensiones de la correa en un elemento diferencial del cilindro 
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Sumando las fuerzas verticales: 

 (𝑇 + 𝑑𝑇) ∗ 𝑠𝑒𝑛 (
𝑑𝜑

2
) + 𝑇 ∗ 𝑠𝑒𝑛 (

𝑑𝜑

2
) − 𝑑𝑁 = 0 (A.27) 

Dado que el ángulo 𝑑𝜑 es muy pequeño: 

 𝑠𝑒𝑛 (
𝑑𝜑

2
) ≈

𝑑𝜑

2
 (A.28) 

Se tiene: 

 𝑇 ∗ 𝑑𝜑 = 𝑑𝑁 (A.29) 

 

Ahora, sumando las fuerzas horizontales: 

 (𝑇 + 𝑑𝑇) ∗ 𝑐𝑜𝑠 (
𝑑𝜑

2
) − 𝑇 ∗ 𝑐𝑜𝑠 (

𝑑𝜑

2
) − 𝜇 ∗ 𝑑𝑁 = 0 (A.30) 

Dado que el ángulo 𝑑𝜑 es muy pequeño: 

 𝑐𝑜𝑠 (
𝑑𝜑

2
) ≈ 1 (A.31) 

Se tiene: 

 𝑑𝑇 = 𝜇 ∗ 𝑑𝑁 (A.32) 

Sustituyendo el valor de 𝑑𝑁 de (A.29) en (A.32) 

 𝑑𝑇 = 𝜇 ∗ 𝑇 ∗ 𝑑𝜑 (A.33) 

Integrando, se obtiene finalmente la ecuación de Euler - Eytelwein: 

 
𝑇1
𝑇2
= 𝑒μ∗𝜃 (A.34) 

Donde:  

𝑇1 : Tensión del lado de carga de polea motriz en operación 

𝑇2 : Tensión del lado de retorno de polea motriz en operación 

𝜇 : Coeficiente de fricción correa – polea motriz en operación, 𝜇 = 0,3,  Tabla 2.2 

𝜃 : Angulo de abrazamiento entre polea motriz y correa transportadora, 𝜃 = 180°, 

Tabla 2.2 
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Ahora, relacionando las tensiones actuantes en la polea motriz con la fuerza periferica 

que se genera al accionar el sistema, se puede deducir lo siguiente:  

 𝑇1 = 𝐹𝑈 ∗ 1 +
1

𝑒μ∗𝜃 − 1
= 𝐹𝑈 ∗ 𝐶1 (A.35) 

 𝑇2 = 𝐹𝑈 ∗
1

𝑒μ∗𝜃 − 1
= 𝐹𝑈 ∗ 𝐶2 (A.36) 

Donde:  

𝐶1 : Factor de apriete en el lado de carga de la correa en operación 

𝐶2 : Factor de apriete en el lado de retorno de la correa en operación 

 

Teniendo la fricción de la correa - polea motriz en operación dado por la Tabla 2.2: 

μ = 0,3 

El factor de apriete en el lado de carga de la correa en operación: 

 𝐶1 = 1 +
1

𝑒μ∗𝜃 − 1
= 1,638 (A.37) 

Factor de apriete en el lado holgado de la correa en operación: 

 𝐶2 =
1

𝑒μ∗𝜃 − 1
= 0,638 (A.38) 

Por consiguiente las tensiones en la correa son: 

 𝑇1 = 𝐶1 ∗ 𝐹𝑈 = 248, 21 𝑘𝑁 (A.39) 

 𝑇2 = 𝐶2 ∗ 𝐹𝑈 = 96, 72 𝑘𝑁 (A.40) 

 

Tensiones requeridas en arranque 

Teniendo la fricción de la correa - polea motriz en arranque dado por la Tabla 2.2: 

μ𝐴 = 0,35 

Factor de apriete en el lado de carga de la correa en el arranque: 

 𝐶𝐴1 = 1 +
1

𝑒μ𝐴∗𝜃 − 1
= 1,499 (A.41) 

Factor de apriete en el lado holgado de la correa en el arranque: 

 
𝐶𝐴2 =

1

𝑒μ𝐴∗𝜃 − 1
= 0,499 

(A.42) 
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Por consiguiente: 

 𝑇𝐴1 = 𝐶𝐴1 ∗ 𝐹𝐴 = 317, 99 𝑘𝑁 (A.43) 

 𝑇𝐴2 = 𝐶𝐴2 ∗ 𝐹𝐴 = 105, 9 𝑘𝑁 (A.44) 

Donde:  

𝑇𝐴1 : Tensión del lado de carga de polea motriz en arranque 

𝑇𝐴2 : Tensión del lado de retorno de polea motriz en arranque 

 

Cálculo secuencial de tensiones 

Para determinar las tensiones faltantes del sistema, se realiza el cálculo secuencial a 

partir de un diagrama de cuerpo libre (Figura A.4) con el sentido en el que operan las 

resistencias secundarias, resistencias debidas a la pendiente, resistencias a la fricción, 

resistencias a la inercial y tensiones determinadas. 

 

 

Figura A.4 Diagrama de cuerpo libre de resistencias al movimiento y tensiones actuantes en la 

faja transportadora determinadas en las secciones A.2, A.3, A.4 y A.5 
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De acuerdo a la metodologia de Dunlop – Enerka (1994: 12.7), para fajas 

transportadoras con simple accionamiento en la polea motriz, se tendrá la siguiente 

secuencia de tensiones según la Figura A.4: 

 Para operación 

 𝑇3 = 𝑇2 + 𝐹𝑢 − 𝐹𝑆𝑡𝑢 (A.45) 

 𝑇3 = 𝑇4 (A.46) 

Donde:  

𝑇3 , 𝑇4 : Tensiones en la polea de cola en operación 

 

 Para arranque 

 𝑇𝐴3 = 𝑇𝐴2 + 𝐹𝑢 − 𝐹𝑆𝑡𝑢 + 𝐹𝑎𝑢 (A.47) 

 𝑇𝐴3 = 𝑇𝐴4 (A.48) 

Donde:  

𝑇𝐴3 , 𝑇𝐴4 : Tensiones en la polea de cola en el arranque 

 

Resistencias individuales en operación 

Remplazando valores en las ecuaciónes:(A.45) y (A.46) 

𝑇3 = 𝑇4 = 87,01 𝑘𝑁 

Comprobando – Control 𝑇1: 

 𝑇1 = 𝑇4 + 𝐹𝑁 + 𝐹𝑜 − 𝐹𝑆𝑡𝑜 = 248,2 𝑁 (A.49) 

 

Resistencias individuales en arranque 

Remplazando valores en las ecuaciónes:(A.47) y (A.48) 

𝑇𝐴3 = 𝑇𝐴4 = 103,26 𝑘𝑁 

Comprobando – Control 𝑇𝐴1: 

 𝑇𝐴1 = 𝑇𝐴4 + 𝐹𝑁 + 𝐹𝑜 + 𝐹𝑆𝑡𝑜 + 𝐹𝑎𝑜 = 317,97 𝑘𝑁 (A.50) 
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A.6 Corrección de la tensión  

De acuerdo a la metodología de Dunlop – Enerka (1994: 12.13), las tensiones que se 

han calculado hasta el momento no pueden ser definitivas puesto que hay que realizar 

correcciones dependiendo del tipo de tensor utilizado. 

Como se utilizará un sistema templador de contrapeso en la zona de cabeza de la faja 

transportadora (Tabla 2.2) se realizarán dos ajustes, el primero por uso de contrapeso 

y el segundo por tensión mínima. 

 

1er ajuste - Por uso de contrapeso 

Con el contrapeso ubicado en la zona de cabeza se obtiene un valor de tensión teorico 

de acuerdo a la siguiente condición (1994: 12.15):  

 𝑇𝑔 = 2 ∗ 𝑇2 (A.51) 

Donde:  

𝑇𝑔 : Tensión del contrapeso 

 

Figura A.5 Distribución de tensiones en la faja transportadora con sistema de contrapeso. 

Adaptado de: Spriggs 1999: 9 
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Ahora, solo las tensiones en operación (𝑇1 a 𝑇4) son incrementadas de forma 

constante al utilizar el templador por contrapeso, por ello todas las tensiones se 

incrementaran un ∆𝑇, asumiendo la tensión constante (1994: 13.3): 

 𝑇𝐴2 = 𝑇2 (A.52) 

 ∆𝑇 = 𝑇𝐴2 − 𝑇2 = 9,18 𝑘𝑁 (A.53) 

Por lo que se obtiene: 

 

𝑇1 = 𝑇1 + ∆𝑇 = 257,38 𝑘𝑁   𝑇𝐴1 = 317,97 𝑘𝑁 

𝑇2 = 𝑇2 + ∆𝑇 = 105,9 𝑘𝑁 ←=→  𝑇𝐴2 = 105,9 𝑘𝑁 

𝑇3 = 𝑇3 + ∆𝑇 = 96,19 𝑘𝑁   𝑇𝐴3 = 103,26 𝑘𝑁 

𝑇4 = 𝑇4 + ∆𝑇 = 96,19 𝑘𝑁   𝑇𝐴4 = 103,26 𝑘𝑁 

(A.54) 

 

 

2do ajuste - Por tensión mínima  

Debido a que no se tiene una certeza de que las tensiones calculadas cumplirán el 

valor de hundimiento máximo o curva catenaria máxima entre rodillos, es necesario 

realizar una evaluación por la tensión mínima. 

De acuerdo a Dunlop – Enerka (1994:12.15), el valor de la flecha admisible de la 

correa o valor de comprobación del hundimiento de correa de aproximadamente (ℎ𝑟𝑒𝑙) 

debe estar entre 0,5%  y 1,5% de la separación entre rodillos de carga (Figura A.6). 

 

 

 

Figura A.6 Hundimiento de correa entre estaciones de carga 

 

Según lo indicado debe cumplirse la condición:  

 𝑇4 ≥ 𝑇𝑚 (A.55) 
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Donde: 

𝑇4 : Tensión en operación a la salida de la polea de cola 

𝑇𝑚 : Tensión mínima necesaria 

 

Entonces considerando:  

 𝑇4 = 𝑇𝑚 (A.56) 

El valor de hundimiento será: 

 ℎ𝑟𝑒𝑙 =
𝑔 ∗ (𝑚𝐿 +𝑚𝐺) ∗ 𝑆𝑐

8 ∗  𝑇𝑚
= 0,006  ≈    0,6 % (A.57) 

Donde: 

𝑆𝑐 : Espaciamiento entre estaciones de carga, 𝑆𝑐 = 1 000𝑚𝑚,  Tabla 2.2 

𝑚𝐿 : Masa del material por metro lineal, 𝑚𝐿 = 416,67𝑘𝑔 𝑚,⁄  Sección A.2 

𝑚𝐺 : Masa de la correa por metro lineal, 𝑚𝐺 = 53,57𝑘𝑔 𝑚,⁄  Sección A.2 

Lo cual comprueba que el hundimiento de la correa se encuentra dentro del rango 

dado establecido para ℎ𝑟𝑒𝑙, por lo que no se considerará una tensión adicional. 

 

Finalmente, luego del cálculo secuencial y las correcciones necesarias, las tensiones 

en la polea motriz se indican en Tabla A.6: 

 

Tabla A.6 Tensiones de operación y arranque en la polea motriz 

Abreviatura Valor Descripción 

𝑇1 257,38 𝑘𝑁 Tensión de operación lado de carga en operación 

𝑇2 105,9 𝑘𝑁 Tensión de operación lado de retorno en operación 

𝑇𝐴1 317,97 𝑘𝑁 Tensión de arranque lado de carga en arranque 

𝑇𝐴2 105,9 𝑘𝑁 Tensión de arranque lado de retorno en arranque 
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A.7 Tensión admisible en la correa (PIW) 

La tensión admisible se determina durante la operación: 

 𝑃𝐼𝑊 =
𝑇1
𝐵𝑊

 (A.58) 

Donde:  

𝐵𝑊 : Ancho de la correa transportadora, 𝐵𝑊 = 1 800𝑚𝑚,  Tabla 2.2 

𝑇1 : Tensión de operación lado de carga en operación, 𝑇1 = 257,38𝑘𝑁, Tabla A.6 

Remplazando valores, se obtiene: 

𝑃𝐼𝑊 =  816,49
𝑙𝑏𝑓

𝑖𝑛
= 142,99

𝑘𝑁

𝑚
 

Valor con el cual según la Tabla 1.2, determina que la polea motriz será una polea de 

Ingenieria de sección T. 

Los resultados principales de este anexo se muestran en la Tabla 2.3. 
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Anexo B – Proyecto preliminar del sistema de 
transmisión del caso 1 

 

 

En esta etapa se determinará una configuración aproximada de los principales 

componentes del sistema de transmisión para el Caso 1, para lo cual se selecciona y 

evalúa alternativas normalmente utilizados en sistemas de transmisión de servicio 

medio y pesado de fajas transportadoras. 

 

 

B.1 Selección de alternativas 

Las alternativas para cada función del sistema de transmisión son mostradas en la  

Tabla B.1 y se desarrollan como resultado del estudio del estado del arte. Aquí se 

eligen tres soluciones en un proceso iterativo de acuerdo con los resultados obtenidos 

en el Anexo A. 

 

B.2 Evaluación de alternativas 

Las tres soluciones seleccionadas para la estructura constructiva del sistema de 

transmisión serán evaluadas de manera técnica y económica en la Tabla B.2 y Tabla 

B.3. 

Los resultados de la evaluación técnica – económica se muestran gráficamente en la 

Figura B.1, en la cual se observa la ventaja que tiene la solución 1 (V1), respecto a las 

otras dos soluciones. 

 

Por lo tanto, el proyecto preliminar óptimo del sistema de transmisión para el Caso 1, 

tendrá una configuración del sistema dual con dos reductores para la polea motriz, 

para cumplir con todas las necesidades a las cuales estará sometido y teniendo en 

cuenta los parámetros de diseño dados en la Tabla 2.1 y Tabla 2.2, para el desarrollo 

de los cálculos de selección. 
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Tabla B.1 Selección de alternativas para configuración del sistema de transmisión de servicio 

medio y pesado 

 

 

 

Alternativa 1 Alternativa 2 Alternativa 3

1

Cambio de energía eléctrica a 

mecánica Motor de alta eficiencia ≤ 200 kW Motor de media tensión > 200 kW Motor gearless   > 3 500 kW

2

Tipo de sistema motriz según 

la cantidad de motores Sistema simple: Un solo motor Sistema dual: dos motores en un mismo eje Sistema dual: Motores en ejes separados 

3 Ubicación de polea motriz Zona de Cabeza Zona de cola Zona intermedia

4 Reducción de velocidad De ejes ortogonales Helicoidal de ejes paralelos

5

Reducción de velocidad:

Base de motor - reductor Base anclada Base con brazo de torque

6

Reducción de velocidad:

Acoplamiento de alta 

velocidad Fluido Con acoplamiento flexible - Grid

7

Reducción de velocidad:

Acoplamiento de baja 

velocidad Reductor sin acoplamiento (eje montado) Con acoplamiento flexible - Engranajes Rígido (brida rígida por interferencia)

8

Transmisión de torque para 

movilizar la correa:

Tipo de polea motriz 

(Tambor + dispositivo de 

fijación + árbol) Sección T (turbina) Sección T (Simétrica)

9

Transmisión de torque para 

movilizar la correa:

Soportar el árbol de la polea

Chumacera con rodamiento oscilante de 

rodillos con sello taconite TSN..ND

Chumacera con rodamiento oscilante de 

rodillos y sello de laberinto TSN..S

Solución Solución 1 Solución 2 Solución 3

Alternativas / Funciones
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Tabla B.2 Evaluación técnica de alternativas 

 

 

Tabla B.3 Evaluación económica de alternativas 

 

Variante 

1

Variante 

2

Variante 

3

Proyecto 

Ideal

1 Confiabilidad 3 10 6 8 10

2 Seguridad 3 9 9 9 10

3 Estabilidad 3 10 7 8 10

4 Rigidez 3 8 7 7 10

5 Fácil manufactura 2 9 7 6 10

6 Fácil operación 2 9 9 9 10

7 Fácil ensamble 2 7 7 8 10

8 Fácil limpieza 1 9 9 9 10

9 Transportabilidad 1 9 9 9 10

10
Poco espacio 

requerido
1 7 7 9 10

11
Simple 

mantenimiento
1 10 8 8 10

12 Complejidad 1 7 7 8 10

203 173 185 230

0,88 0,75 0,80 1,00

0 = No satisface, 3 = Aceptable a las justas, 5 = Suficiente, 7 = Bien, 10 = Muy bien (ideal)

Puntaje Total = Σ (Fi x Pi)

Coeficiente técnico =                             

    puntaje total / puntaje ideal

Factor de 

Importancia 

(Fi)

Puntaje (Pi)

Puntos de evaluación

Variante 

1

Variante 

2

Variante 

3

Proyecto 

Ideal

1 Materiales 3 7 9 7 10

2 Fabricación 3 10 5 8 10

3 Mantenimiento 2 10 8 7 10

4 Operación 2 10 8 10 10

5
Costo de la 

tecnología
1 8 9 9 10

99 83 88 110

0,90 0,75 0,80 1,00

0 = No satisface, 3 = Aceptable a las justas, 5 = Suficiente, 7 = Bien, 10 = Muy bien (ideal)

Puntaje Total = Σ (Fi x Pi)

Coeficiente técnico =                             

    puntaje total / puntaje ideal

Puntos de evaluación

Factor de 

Importancia 

(Fi)

Puntaje (Pi)
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Figura B.1 Diagrama de evaluaciones según VDI 2225 (Barriga 2015) 

 

De acuerdo a lo indicado se representa el proyecto óptimo del sistema de transmisión 

en la Figura B.2. 

 

Figura B.2 Bosquejo de proyecto óptimo del sistema de transmisión 

 

La selección de los elementos de la transmisión se realiza de manera iterativa. Para 

obtener la solución más adecuada entre todos los elementos de la transmisión, para 

ello se utilizan manuales y catálogos de diversos fabricantes de equipos y suministros 

conocidos y utilizados en nuestro mercado industrial. 
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Anexo C – Cálculo del sistema de transmisión del 
caso 1 

 

 

 

C.1 Selección de la correa 

Para fajas transportadoras de servicio medio y pesado es recomendable utilizar correa 

de cables de acero, que son capaces de resistir alta tensión admisible.  

Según el fabricante Goodyear, se incorpora un factor de seguridad de 6.67 veces la 

tensión de operación PIW, lo que determina la tensión de deformación o tensión de 

rotura de la correa (2001: 68): 

 6.67 ∗ 𝑃𝐼𝑊 = 953,74
𝑘𝑁

𝑚
 (C.1) 

Con el valor de la tensión de deformación y la Tabla C.1, se selecciona la correa 

ST1000, el cual tiene una tensión de rotura de: 

𝑇𝑢 = 1 000
𝑘𝑁

𝑚
 

Siendo el espesor mínimo o diámetro del cable de acero: 
 

𝑑𝐺𝐾 = 3,6 𝑚𝑚 
 

 

Tabla C.1 Correas reforzadas con cables de acero (Goodyear 2001: 69) 
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C.2 Dimensiones del tambor de la polea motriz 

Diametro del tambor 

Según la norma DIN 22101, para determinar el diámetro mínimo estándar de la polea 

Tabla C.3, se debe seleccionar un coeficiente de determinación del diámetro mínimo 

del tambor (𝐶𝑇𝑟) :Tabla C.2 de acuerdo al tipo de material interno de la correa y luego 

multiplicarlo por el diámetro del refuerzo interno de la correa seleccionada, en ambos 

casos cables de acero. 

𝐶𝑇𝑟 = 145 
 
 

Tabla C.2 Parámetro 𝐶𝑇𝑟 para determinar diámetro mínimo del tambor (DIN 22101 2002:39) 

 

Entonces el diámetro teórico del tambor de la polea motriz es: 

 𝐷𝑇𝑟 = 𝐶𝑇𝑟 ∗ 𝑑𝐺𝐾 = 522 𝑚𝑚 (C.2) 

Por lo que su diámetro estándar superior más cercano es determinado por la Tabla 

C.3: 

𝐷𝑚𝑖𝑛 = 630 𝑚𝑚 

Este valor puede ser dado por el cliente. 

 

Siendo:  

𝐾𝑚𝑎𝑥 = 𝑃𝐼𝑊     y    𝐾𝑁 = 𝑇𝑢 

Donde:  

𝐾𝑚𝑎𝑥 : Tensión de la correa en operación respecto al ancho de la polea (igual a 𝑃𝐼𝑊) 

𝐾𝑁 : Resistencia a la rotura nominal de la correa (igual a 𝑇𝑢) 

 

Determinamos con la Tabla C.3, el factor de carga de la polea (%): 

 𝐹𝐶 =
𝐾𝑚𝑎𝑥 ∗ 8

𝐾𝑁
∗ 100 = 114,39 % (C.3) 
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Dado que el grupo A, esta designado para poleas motrices y toda polea ubicada en la 

zona de alta tensión de correa, con la Tabla C.3, determinamos el diámetro del 

tambor: 

𝐷𝑃 = 800 𝑚𝑚 

 

Tabla C.3 Diámetro mínimo del tambor (DIN 22101 2002: 39) 

 

 

 

Ancho del tambor 

Según CEMA, el ancho del tambor (𝑊𝑃) se selecciona de acuerdo al ancho de la 

correa (𝐵𝑊) y se define por la Tabla C.4: 

𝑊𝑃 = 2 000 𝑚𝑚 

Tabla C.4 Recomendaciones del ancho de polea y espacio libre entre el chute y el ancho 

de la polea (CEMA 2007: 207) 

 

 

C.3 Cálculo del torque requerido en la polea motriz 

Velocidad requerida en la polea y árbol: 

 𝑁2 =
𝑉

𝐷𝑃/2
= 47,75 𝑟𝑝𝑚 (C.4) 
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Donde: 

𝑉 : Velocidad de la faja transportadora, 𝑉 = 2𝑚 𝑠⁄ ,  Tabla 2.2 

 

Tensión efectiva en operación, en cada extremo del arbol de la polea: 

 𝑇𝑒1 =
𝑇1
2
−
𝑇2
2
= 75,74 𝑘𝑁 (C.5) 

Torque requerido en operación, en cada extremo del arbol de la polea: 

 𝑇𝑅1 = 𝑇𝑒1 ∗ (
𝐷𝑃

2
) = 30,3 𝑘𝑁 ∗ 𝑚 (C.6) 

Tensión efectiva en el arranque, en cada extremo del arbol de la polea: 

 𝑇𝑒𝐴1 =
𝑇𝐴1
2
−
𝑇𝐴2
2
= 106,04 𝑘𝑁 (C.7) 

Torque requerido en el arranque, en cada extremo del arbol de la polea: 

 𝑇𝑅𝐴1 = 𝑇𝑒𝐴1 ∗ (
𝐷𝑃

2
) = 42,41 𝑘𝑁 ∗ 𝑚 (C.8) 

 

C.4 Cálculo de la potencia requerida en la polea motriz 

Teniendo la fuerza periferica (𝐹𝑈) y la velocidad de la faja transportadora (𝑉), la 

potencia requerida por la polea es: 

 𝑃𝑇 = 𝐹𝑈 ∗ 𝑉 = 302,99 𝑘𝑊 (C.9) 

Por lo que la potencia requerida en cada extremo de la polea: 

 
𝑃𝑇1  =

𝑃𝑇
2
= 151,49 𝑘𝑊 

(C.10) 

Tomando inicialmente la eficiencia del reductor de la Tabla C.6, como si este fuera de 

3 etapas (este valor luego se fija en el cálculo iterativo). 

Entonces, la potencia nominal mínima requerida en cada motor es: 

 𝑃𝑀1 =
𝑃𝑇1
𝜂𝑟
= 158,63 𝑘𝑊 (C.11) 

Donde: 

𝜂𝑟: Eficiencia de la transmision, reductor ortogonal SEW de tres etapas (Tabla C.6) 
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C.5 Selección del motor 

De acuerdo al tipo de motor recomendado en las especificaciones técnicas de la Tabla 

2.2, la potencia requerida y utilizando el catálogo WEG, se selecciona el motor de la 

línea: TEFC - W22 NEMA Eficiencia Súper Premium, cuyas especificaciones técnicas 

se dan en Tabla C.5: 

 

Tabla C.5 Características del motor seleccionado (WEG 2016) 

 

C.6 Selección del reductor 

El reductor a utilizar sera del tipo: ejes ortogonales, por lo que empleara el metodo de 

la marca de reductores SEW serie X. Teniendo para dicho reductor los siguientes 

datos de eficiencia y factores según nuestra configuración y aplicación: 
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Tabla C.6 Eficiencia de reductores de ejes ortogonales (SEW 2014: 45) 

Abreviatura Valor Descripcoión 

𝜂𝑟 0,97 Eficiencia de reductores ortogonales de 2 etapas: X2K.. 

𝜂𝑟 0,955 Eficiencia de reductores ortogonales de 3 etapas: X3K.. / X3T.. 

𝜂𝑟 0,935 Eficiencia de reductores ortogonales de 4 etapas: X4K.. / X4T.. 

 

Tabla C.7 Factor de servicio de reductor (SEW 2014: 47) 

 

 

 

Tabla C.8 Factor de carga pico del reductor (SEW 2014: 49) 

 

 

Tabla C.9 Factor de arranque del reductor (SEW 2014: 49) 

 

 

Por lo tanto, el factor de servicio, con tiempo de operación y aplicación, Tabla C.7: 

𝐹𝑆𝑚𝑖𝑛 = 1,5 

Factor de carga pico, Tabla C.8: 

𝐹𝐹 = 1 



C.7 

 

 

Factor de arranque, acoplamiento hidrodinámico con camara, Tabla C.9: 

𝐹𝑠𝑡𝑎𝑟𝑡 = 1,6 

 

Deslizamiento del acoplamiento (%), se asume inicialmente 3% y el valor se fija luego 

que se selecciona el acoplamiento hidrodinámico, Tabla C.11: 

𝑠𝑙𝑖𝑝 = 3 

Eficiencia de acople hidrodinámico (entre motor – reductor): 

 𝜂𝑠𝑙𝑖𝑝 =
100 − 𝑠𝑙𝑖𝑝

100
= 0,97 (C.12) 

Velocidad de entrada al reductor: 

 𝑁1 = 𝑁𝑚1 ∗ 𝜂𝑠𝑙𝑖𝑝 = 1 731,45 𝑟𝑝𝑚 (C.13) 

Donde:  

𝑁𝑚1 : Velocidad de cada motor, 𝑁𝑚1 = 1785 𝑟𝑝𝑚, Tabla C.5 

 

Torque nominal requerido en el reductor: 

 𝑀𝑁2 = 𝑇𝑅1 ∗ 𝐹𝑆𝑚𝑖𝑛 = 45,44 𝑘𝑁 ∗ 𝑚 (C.14) 

 

Con el manual de reductores SEW, se secciona de la Tabla C.10: 

Reductor de ángulo perpendicular X3KR 180, tres etapas, con eje solido liso. 

 

Torque nominal del reductor seleccionado, Tabla C.10: 

𝑀𝑁2 = 58 𝑘𝑁 ∗ 𝑚 

Relacion de transmision del reductor seleccionado, Tabla C.10: 

𝑖𝑒𝑥 = 36,24 

Velocidad de salida del reductor: 

 𝑁2 =
𝑁1

𝑖𝑒𝑥
= 47,78 𝑟𝑝𝑚 (C.15) 
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Ahora, se realiza una comprobación para condiciones de cargas pico. 

Torque pico permitido: 

 𝑀𝐾2𝑧𝑢𝑙 =
2 ∗ 𝑀𝑁2
𝐹𝐹

= 116 𝑘𝑁 ∗ 𝑚 (C.16) 

Torque pico máximo, basado en la potencia nominal del motor: 

 𝑀𝐾2𝑚𝑎𝑥 =
𝑃𝑁1 ∗ 𝜂𝑟
𝑁2

∗ 𝐹𝑠𝑡𝑎𝑟𝑡 = 56,5 𝑘𝑁 ∗ 𝑚 (C.17) 

Donde:  

𝑃𝑁1 : Potencia nominal de cada motor, 𝑃𝑁1 = 185𝑘𝑊 (250 ℎ𝑝), Tabla C.5 

 

Comprobación para condiciones de arranque: 

𝑀𝐾2𝑚𝑎𝑥 < 𝑀𝐾2𝑧𝑢𝑙 

Por consiguiente, comprobamos que la selección del reductor es correcta. 

 

Tabla C.10 Características del reductor SEW serie X.K (SEW 2014: 193) 
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C.7 Selección de acoplamientos: 

Se seleccionaran los acoplamientos de alta (motor - reductor) y acoplamientos de baja 

(reductor – polea motriz) utilizando el torque y velocidad calculados según 

corresponda. 

 

Selección de acoplamiento de Motor – Reductor 

Con el manual acoplamientos Falk, se selecciona el acoplamiento hidrodinamico de la 

Tabla C.11, con tuercas expuestas modelo: HFD 1480 20, este utiliza un factor de 

arranque de 140% sugerido por Falk para fajas transportadoras (2007: 16).  

 

Tabla C.11 Selección de acoplamiento hidrodinámico (Falk 2007: 16) 

 

 

 

Selección del acoplamiento: Reductor - Polea 

La reduccion requerira un acoplamiento rigido tipo FARR. 

El acople es seleccionado mediante el metodo de la marca Loveloy y la Tabla C.12. 

Acople seleccionado: Tamaño 5.5 
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Tabla C.12 Selección de acoplamiento rígido (Lovejoy 2009: 4) 

 

 

C.8 Determinación de carga en voladizo 

De acuerdo al articulo publicado por Tim Wolf (2000), la carga en voladizo (over hung) 

es necesaria calcularla debido a la importancia de determinar la carga que transmite el 

sistema de transmision al arbol del reductor durante el arranque, el cual transmitirá 

una carga y momento al arbol de la polea motriz. Para ello se requiere determinar 

previamente las masas de los componentes (Tabla C.13) y su ubicación del centro de 

gravedad (Figura C.1), para posteriormente determinar la distancia del centro de 

gravedad del sistema al arbol de salida del reductor. 

 

Tabla C.13 Masas de partes del sistema de transmisión 

Abreviatura Valor Descripcoión 

𝑚𝑅𝐸 1 400 kg Masa del reductor (SEW 2014: 237) 

𝑚𝐴𝐴 154 kg 
Masa del acoplamiento de alta  Motor – Reductor 

(Falk 2007: 23) 

𝑚𝑆 400 kg 
Masa de la base soporte flotante (swing base) 

(SEW 2014: 382) 

𝑚𝑀 1 150 kg Masa del motor (WEG 2016) 
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Determinando el centro de gravedad de la transmisión, por distribucion discreta de la 

materia: 

 

 

Figura C.1 Partes del sistema de transmisión asociado a sus centros de gravedad 

 

De acuerdo a la Figura C.1 con las medidas y las distancias del centro de gravedad al 

arbol de salida del reductor obtenidas de los catalogos técnicos de los componentes 

se obtiene la Tabla C.14: 

 

Tabla C.14 Distancias de los centro de gravedad de cada parte del sistema de transmisión 

al árbol de salida del reductor 

Abreviatura Valor Descripcoión 

𝐿𝐴 416,3 mm 
Distancia entre el eje de salida y centro de gravedad del 

reductor 

𝐿𝐵 1 135 mm 
Distancia entre el eje de salida y centro de gravedad del 

acoplamiento de alta 

𝐿𝐶 1 312,5 mm 
Distancia entre el eje de salida y centro de gravedad de 

la base soporte 

𝐿𝐷 2 181 mm 
Distancia entre el eje de salida y centro de gravedad del 

motor 

𝐿𝐸 1 600 mm 
Distancia entre el eje de salida y brazo del reductor                   

(SEW 2014: 390) 
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Masa total del sistema de transmisión: 

 𝑚𝑇 = 𝑚𝑅𝐸 +𝑚𝐴𝐴 +𝑚𝑆 +𝑚𝑀 = 3 104 𝑘𝑔 (C.18) 

Asumiendo la altura del centrodide: 

 𝑧 = 0 (C.19) 

Distancia del centro de gravedad del sistema al arbol de salida del reductor: 

 𝐿𝐶𝐺 =
𝑚𝑅𝐸 ∗ 𝐿𝐴 +𝑚𝐴𝐴 ∗ 𝐿𝐵 +𝑚𝑆 ∗ 𝐿𝐶 +𝑚𝑀 ∗ 𝐿𝐷

𝑚𝑇
= 1 221,25 𝑚𝑚 (C.20) 

Se representa en la Figura C.2, las reacciones que actuan durante el arranque de la 

faja transportadora. Donde el signo del momento torsor dependerá de la sentido de 

giro de la correa (para la tesis sera positivo a la derecha). 

Las cargas axiales son nulas para este tipo de sistema de transmisión. 

Ahora teniendo:  

∑𝑀 𝑅𝐴 = 0 

Se determina la reacción en el arbol o carga en voladizo durante el arranque: 

 𝑃𝐴 =
𝑚𝑇 ∗ 𝑔 ∗ (𝐿𝐸 − 𝐿𝐶𝐺) − 𝑇𝑅𝐴1

𝐿𝐸
= 33,71 𝑘𝑁 (C.21) 

 

 

Figura C.2 Diagrama de cuerpo libre para análisis de cargas durante arranque 

 

Finalmente, se representa el mecanismo del sistema completo con sus cargas y 

reacciones actuantes en la transmisión (Figura C.3), pudiéndose apreciar que la carga 
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en voladizo tendrá componente nulo en el eje z, por la traslación que admite el brazo 

de la base soporte: 

 

Figura C.3 Diagrama de cuerpo libre para análisis de cargas 

 

Los resultados principales de este anexo se muestran en la Tabla 2.4. 
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Anexo D – Tablas y figuras para cálculo de la 
polea motriz 

 

D.1 Materiales de fabricación de la polea 

 

Tabla D.1 Propiedades mecánicas de los materiales considerados en la polea de sección T 

Fuentes: Rodríguez: 2008: A-1, A-4 

Id Parte Material 
𝜎𝐵 

(𝑁/𝑚𝑚2) 

𝜎𝐹 

(𝑁/𝑚𝑚2) 

1 Árbol Ck45 (DIN EN 10083) 650 390 

2 Cilindro S235 (DIN EN 10025)  360 235 

3 Disco lateral GS-60 (DIN 1681)  600 360 

 

 

Tabla D.2 Propiedades mecánicas adicionales para los materiales considerados en la polea de 

sección T. Fuente: Rodríguez: 2008: A-1, A-4 

Descripción Simbolo 

Ck45 

(𝑁/𝑚𝑚2) 

S235 

(𝑁/𝑚𝑚2) 

GS-60 

(𝑁/𝑚𝑚2) 

Resistencia a la fatiga alternante tracc.-comp. 𝜎𝐴𝑙𝑡 290 170 210 

Resistencia a la fatiga en flexion pulsante 𝜎𝑓 𝑃𝑢𝑙 530 320 500 

Resistencia a la fatiga en flexión alternante 𝜎𝑓 𝐴𝑙𝑡 350 190 260 

Resistencia a la fatiga en torsión pulsante 𝜏𝑡 𝑃𝑢𝑙 220 140 210 

Resistencia a la fatiga en torsión alternante 𝜏𝑡 𝐴𝑙𝑡 170 110 140 

 

 

Tabla D.3 Propiedades mecánicas del material de aporte de clasificación para soldadura por 

arco sumergido AWS: EM13K-H400, según AWS 5.17 (Indura 2013: 115) 

Descripción Simbolo Valor 

Resistencia a la tracción  𝜎𝐵 540 𝑁/𝑚𝑚2 

Esfuerzo de fluencia 𝜎𝐹 440 𝑁/𝑚𝑚2 
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Nota:  Dimensiones en 

milímetros; para la 

tesis: 𝑎 = 𝐵𝑊, 𝑏 = 𝑊𝑃, 

𝑐 = 𝐵𝐸 

Nota: Dimensiones en 

milímetros; para la tesis: el 

diámetro 𝑑2 corresponde a 𝐷3 y 

𝑑3 a 𝐷2 (ver Figura 3.1).  𝑎 : 

Según Figura 3.1,  𝑏: El 

comprador puede especificar 

otros diámetros  a los indicados 

en la tabla.  

 

D.2 Dimensiones principales de la polea 

 

Tabla D.4 Dimensiones recomendadas para dimensiones generales de la polea                   

(SANS 1669-1 2005: 8) 

                        

 

 

Tabla D.5 Diámetros recomendados para diámetros en zona de dispositivo de fijación y 

rodamiento (SANS 1669-1 2005: 6) 
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D.3 Dimensionado del árbol 

 

Figura D.1 Factores de superficie para varios acabados en acero (Rodríguez 2008: 3-29) 

 

 

Figura D.2 Profundidad promedio de la rugosidad 𝑅𝑍 (Rodríguez 2008: 3-29) 
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Figura D.3 Factor geométrico de concentración de esfuerzos 𝐾𝑡 para un árbol con filete de 

hombro en flexión (Norton 2011: 998) 

 

 

 

Figura D.4 Diagrama de Goodman modificado 
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D.4 Dimensionado del cilindro 

 

Tabla D.6 Coeficiente de compresión circunferencial, según el ángulo de abrazamiento 

Sitzwohl 

 

Nota: Para la tesis el ángulo de abrazamiento 2𝜃 esta representado por 𝜃 

 

Verificación aproximada de la resistencia al pandeo del cilindro 

Esta verificación es realizada en la sección transversal media del tambor, utilizando de 

manera aproximada19 la “Teoría de estabilidad elástica” desarrollada por Timoshenko y 

Gere (2013: 297-300), donde se determina la carga crítica (𝑞𝑐𝑟) que se requiere para 

que el arco del cilindro donde actuaría presión uniforme de la correa (Figura D.5) falle 

por inestabilidad o pandeo. 

Entonces utilizando la siguiente ecuación: 

 𝑞𝑐𝑟 =
𝐸 ∗ 𝑡𝑐

3

12 ∗ (1 − 𝜈2) ∗ 𝑟𝑝
3
∗ (𝑘2 − 1) (D.1) 

Donde: 

𝑘 : Coeficiente de cambio de curvatura del arco, que es obtenido de la ecuación: 

 

 
𝑘 ∗ 𝑡𝑔 (

𝜃

2
) ∗ 𝑐𝑡𝑔 (𝑘 ∗

𝜃

2
) = 1 (D.2) 

Teniendo para 𝜃 2⁄ = 90°:   

𝑘 = 3 

 

                                                
19 Un cálculo analítico con mejor aproximación es posible realizarlo por estudio de láminas 
cilíndricas, la cual utilizaría la circunferencia completa del cilindro y la carga variable como 
realmente ocurre. 
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Figura D.5 Arco circular bajo presión radial uniforme 

 

Remplazando valores en la ecuación (D.1) se obtiene el comparativo: 

𝑞𝑐𝑟 =   19,23 
𝑁

𝑚𝑚2
   >    𝑝 =   0,29 

𝑁

𝑚𝑚2
     

Verificando que el cilindro no fallara por pandeo. 

 

D.5 Dimensionado del disco lateral 

 

Figura D.6 Perfil de disco de sección espesor variable (Lange 1963: 60)                                    

Nota: 𝐹1 es un coeficiente vinculado al esfuerzo radial que está en función de la relación de 

radios 𝜌 
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Figura D.7 Grafica de coeficientes de esfuerzos en perfil de espesor variable (Lange 1963: 63) 

Nota:𝐹1, 𝐹2 y  𝐹3 son coeficientes que están en función de la relación de radios 𝜌 y están 

vinculados al esfuerzo radial, circunferencial y cortante respectivamente  

 

Tabla D.7 Relaciones de radios y coeficientes de rigidez (adaptado de Schmoltzi 1974: 127) 

   

Nota: Valores válidos para un factor de perfil 𝑛 = −3 

 

0,1 52,3

0,2 6,23

0,3 1,63

0,4 0,551

0,5 0,199

0,6 0,068

0,7 0,020

0,8 0,004

0,9 0,000

𝜌𝑖=
𝑟𝑏

𝑟𝑎
𝐾𝐶3
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Tabla D.8 Relaciones de radios y coeficientes de esfuerzos (adaptado de Schmoltzi 1974: 130) 

 

Nota: Valores válidos para un factor de perfil 𝑛 = −3 

 

D.6 Selección del dispositivo de fijación 

Tabla D.9 Características principales del dispositivo de fijación: DOBIKON 1012,  

(BIKON 2014: 18) 

 

 

 

Nota: Para la tesis: ∅𝑑 = 𝐷3  y  𝑇 = 𝑀𝑡  

0,1 10,9 -40,7

0,2 5,15 -10,2

0,3 3,10 -4,47

0,4 2,02 -2,44

0,5 1,33 -1,46

0,6 0,862 -0,897

0,7 0,526 -0,533

0,8 0,286 -0,287

0,9 0,117 -0,117

𝜌𝑖=
𝑟𝑏

𝑟𝑎
𝐾𝑆3𝑏 𝐾𝑆3𝑎
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Cálculo de la carga radial transmitida por el dispositivo de fijación 

De acuerdo BIKON, la carga radial proveniente del tambor que se transmite al árbol 

está asociada a la presión generada por el dispositivo de fijación y durante la acción 

de la carga perpendicular en la línea central de árbol. Por lo que se debe considerarse 

la presion minima y maxima según la Figura D.8. Por lo tanto considerando 

nuevamente la presión equivalente de contacto (𝑝𝑓) y la presión de contacto del 

dispositivo de fijación sobre el árbol (𝑃𝑤) (Tabla D.9): 

La presión mínima: 

 

 𝑃𝑚𝑖𝑛 = 𝑃𝑤 − 𝑃𝑓 (D.3) 

𝑃𝑚𝑖𝑛 = 165,56
𝑁

𝑚𝑚2
 

La presión máxima: 

 𝑃𝑚𝑎𝑥 = 𝑃𝑤 + 𝑃𝑓 ≤ 𝜎𝐹 𝑑𝑒𝑙 𝑎𝑟𝑏𝑜𝑙 (D.4) 

𝑃𝑚𝑎𝑥 = 176,45 
𝑁

𝑚𝑚2
≤ 𝜎𝐹 = 390 

𝑁

𝑚𝑚2
 

 

 

Figura D.8 Distribución típica de la presión en la holgura durante la operación del dispositivo de 

fijación. 
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D.7 Uniones soldadas 

Tabla D.10 Factor de carga estática (Paulsen 2014: 19) 

 

 

Tabla D.11 Factor de forma o factor de concentración de esfuerzos efectivo (Paulsen 2014: 19) 

 

 

Tabla D.12 Factor de calidad de unión (Paulsen 2014: 19) 

 

 

 

Tabla D.13 Guía para determinar la calidad de uniones soldadas según DIN 1912                  

(Paulsen 2014: 19) 
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Anexo E – Resultados por MEF del caso 1  
 

  

E.1 Cilindro – Deformaciones y esfuerzos longitudinales para 𝝋 = +𝟕𝟎° y +𝟏𝟏𝟎° 
en MEF ensamble 

Deformación 

 

 

Figura E.1 Desplazamientos en fibra neutra a 𝜑 = 70° - MEF ensamble 

 

 

Figura E.2 Desplazamientos en fibra neutra a 𝜑 = 110° - MEF ensamble 
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Esfuerzos 

 

 

 

Figura E.3 Esfuerzos equivalentes a 𝜑 = 70° - MEF ensamble 

 

 

 

Figura E.4 Esfuerzos equivalentes a 𝜑 = 110° - MEF ensamble 
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Figura E.5 Esfuerzos en radio externo a 𝜑 = 70° - MEF ensamble 

 

Figura E.6 Esfuerzos en radio interno a 𝜑 = 70° - MEF ensamble 

 

Figura E.7 Esfuerzos en radio externo a 𝜑 = 110° - MEF ensamble 
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Figura E.8 Esfuerzos en radio interno a 𝜑 = 110° - MEF ensamble 

 

E.2 Zona A (corte medio transversal del cilindro)  

Deformación 

 

               a: MEF cilindro        b: MEF ensamble 

Figura E.9 Deformación total de la zona A 

 

Figura E.10 Desplazamientos en cilindro – MEF cilindro - Zona A 
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Figura E.11 Desplazamientos en cilindro – MEF ensamble - Zona A 

 

Esfuerzos 

 

               a: MEF cilindro        b: MEF ensamble 

Figura E.12 Esfuerzos totales en la zona A 

 

  

Figura E.13 Esfuerzos para soldadura longitudinal – MEF cilindro - Zona A – radio exterior 
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Figura E.14 Esfuerzos para soldadura longitudinal – MEF cilindro - Zona A – radio interior 

 

 

Figura E.15 Esfuerzos para soldadura longitudinal – MEF ensamble - Zona A – radio exterior 

 

 

Figura E.16 Esfuerzos para soldadura longitudinal – MEF ensamble - Zona A – radio interior 
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E.3 Zona B (Unión circunferencial entre cilindro y disco lateral)  

Deformación 

 

               a: MEF cilindro        b: MEF ensamble 

Figura E.17 Deformación total de la zona B 

 

 

Figura E.18 Desplazamientos en cilindro – MEF cilindro - Zona B 

 

 

Figura E.19 Desplazamientos en cilindro – MEF ensamble - Zona B 
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Esfuerzos 

 

               a: MEF cilindro        b: MEF ensamble 

Figura E.20 Esfuerzos totales en la zona B 

 

 

Figura E.21 Esfuerzos para soldadura circunferencial – MEF cilindro - Zona B – radio exterior 

 

 

Figura E.22 Esfuerzos para soldadura circunferencial – MEF cilindro - Zona B – radio interior 
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Figura E.23 Esfuerzos para soldadura circunferencial – MEF ensamble - Zona B – radio exterior 

 

 

Figura E.24 Esfuerzos para soldadura circunferencial – MEF ensamble - Zona B – radio interior 

 

E.4 Zona C y D (disco lateral) 

Deformación 

 

               a: MEF disco         b: MEF ensamble 

Figura E.25 Deformación total del disco lateral 
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               a: MEF disco         b: MEF ensamble 

Figura E.26 Deformación lateral de disco. 

 

 

Figura E.27 Deformación lateral del disco – MEF disco 

 

 

Figura E.28 Deformación lateral del disco – MEF ensamble 

 

 



E.11 

 

 

Esfuerzos 

 

               a: MEF disco         b: MEF ensamble 

Figura E.29 Esfuerzos equivalentes del disco lateral 

 

 

Figura E.30 Esfuerzos en perfil – MEF disco - Zona C – radio exterior 

 

 

Figura E.31 Esfuerzos en perfil – MEF ensamble - Zona C – radio exterior 
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Figura E.32 Esfuerzos en perfil – MEF disco - Zona D – radio interior 

 

 

Figura E.33 Esfuerzos en perfil – MEF ensamble - Zona D – radio interior 

 

 

E.5 Zona E (árbol de transmisión) 

 

              a: MEF árbol         b: MEF ensamble 

Figura E.34 Deformación del árbol 
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Figura E.35 Deformación del árbol – MEF árbol 

 

 

Figura E.36 Deformación del árbol – MEF ensamble 

 

 

              a: MEF árbol         b: MEF ensamble 

Figura E.37  Esfuerzos equivalentes del árbol 
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Anexo F – Selección de rodamientos del caso 1 
 

 

De acuerdo a Bell y Schenck (1991) Los fabricantes de fajas transportadoras 

recomiendan el uso de un rodamiento oscilante de rodillos con una vida nominal de: 

𝐿ℎ = 100 000 ℎ𝑜𝑟𝑎𝑠 

Además recomendaciones específicas indicadas en la Tabla F.1: 

 

Tabla F.1 Serie de rodamiento y chumacera (Bell y Schenck: 1991) 

Diámetro  de árbol en 

zona de rodamiento 

Serie de rodamiento y 

manguito de montaje 

Fijación de 

Chumacera 

Sello 

< 150 𝑚𝑚 22 / No especifica De 2 agujeros Laberinto 

≥ 150 𝑚𝑚 23 / Hidráulico De 4 agujeros Laberinto 

 

Entonces teniendo: 

𝐷2 ≔ 220 𝑚𝑚 

Ahora utilizando la teoría de fatiga dada por DIN ISO 281 y utilizada por fabricante 

FAG para el cálculo de duración de vida de rodamientos y capacidades de carga 

dinámica. FAG ha reducido las ecuaciones utilizando factores en base a su 

experiencia dando así la ecuación reducida para el cálculo de capacidad de carga 

dinámica: 

 𝑓𝐿 =
𝐶𝑟
𝑃
∗ 𝑓𝐿 (F.1) 

Donde:  

𝐶𝑟 : Capacidad de carga dinámica 

𝑃 : Carga dinámica equivalente 

𝑓𝐿 : Factor de vida 𝑓𝐿 = 4,9, Tabla F.2 

𝑓𝑛 : Factor de velocidad, a una velocidad 𝑁2 = 47,78 𝑟𝑝𝑚, se obtiene                 

𝑓𝑛 = 0,9 , Tabla F.2 
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Teniendo la ecuación general de la carga dinámica equivalente: 

 𝑃 = 𝑋𝑟 ∗ 𝐹𝑟 + 𝑌𝑟 ∗ 𝐹𝑎 (F.2) 

Donde: 

𝑋𝑟 : Factor radial 

𝑌𝑟 : Factor axial 

𝐹𝑟 : Carga radial 

𝐹𝑎 : Carga axial (para la Tesis no hay carga axial) 

 

Ahora para un rodamiento oscilante de rodillos esta ecuación se reduce a: 

 𝑃 = 𝐹𝑟 (F.3) 

La carga radial es: 

 𝐹𝑟 = √𝑅𝐵𝑦
2 + 𝑅𝐵𝑧

2 (F.4) 

Donde:  

𝑅𝐵𝑦 : Reacción en la sección B – eje y 

𝑅𝐵𝑧 : Reacción en la sección B – eje z 

 

Remplazando valores, se obtiene:  

𝐹𝑟 = 217,69 𝑘𝑁 

Despejando la capacidad de carga dinámica de la ecuación reducida y remplazando 

valores se obtiene: 

 𝐶𝑟 =
𝑓𝐿 ∗ 𝑃

𝑓𝑛
= 1 185,2 𝑘𝑁 (F.5) 

Con esta capacidad ingresamos a la Tabla F.3 y seleccionamos el rodamiento 

oscilante de rodillos de doble hilera de serie: 24048 con manguito de montaje: H24018 

y de la Tabla F.4  se selecciona chumacera SD 3048. 

  



F.3 

 

 

Tabla F.2 Factor de vida (𝑓ℎ) y factor de velocidad (𝑓𝐿) (FAG 2000: 35) 
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Tabla F.3 Dimensionamiento de rodamientos oscilantes de rodillos con manguito de 

montaje (FAG 2000: 414-415) 
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Tabla F.4 Chumaceras partidas FSQ Serie SD 3000 (FSQ 2015: 26-27) 

 
 

 
 
 
 


