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Donde: 

σf: Esfuerzo de flexión 

σn: Esfuerzo normal 

τt: Esfuerzo de torsión 

τc: Esfuerzo de corte 

Se debe de cumplir que: 

σeq ≤
σF

F. S
(2.26) 

Donde: 

σF: Esfuerzo de fluencia del material del eje 

F. S: Factor de seguridad

Se analizará la sección R1 para verificar el diámetro de la sección (ver Figura 2.18)  ya 

que resultó ser la sección más crítica según las gráficas de momento flector. 

Análisis de sección R1 

Fuerza normal: F = 0 N 

Momento flector:  Mf = √(151 ∗ 103)2 + (269.8 ∗ 103)2 (2.27) 

Mf = 309.2 ∗ 103 N. mm

Momento torsor:    Mt = 192 ∗ 103  N. mm (2.28) 

Fuerza cortante: V = √28002 + 2375.62 = 3672 N (2.29) 

Los esfuerzos correspondientes serán: 

Esfuerzo normal:  σn = 0 

Esfuerzo de flexión:  σf =
32∗Mf

π∗d3

σf =
32 ∗ (309.2 ∗ 103)

𝜋 ∗ 553
= 18.9  N/mm2 

Esfuerzo de torsión: τt =
16∗Mt

π∗d3
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τt =
16 ∗ (192 ∗ 103)

𝜋 ∗ 553
= 5.88 N/mm2 

Esfuerzo de corte: τc =
V

A
=

4∗V

π∗d2

τc =
4 ∗ 3672

𝜋 ∗ 552
 = 1,55 N/mm2 

El esfuerzo equivalente según Von Mises será, reemplazando: 

σeq = √(18.9)2 + 3 ∗ [(5.88)2 + (1.55)2] = 21.6 N/mm2 (2.30) 

El material para el árbol es AISI 1045, se elige este material por ser el más utilizado en 

la fabricación de árboles de transmisión y por las buenas propiedades mecánicas (Ver 

Anexo 8). Los valores de la resistencia son: 

σB = 650 MPa     σF = 390 MPa       σfF = 530 MPa 

σfALT = 350 MPa  τfPUL = 210MPa 

Hallamos el factor de seguridad: 

F. S =
σF

σeq
= 18 ≥ F. SR = 5 

Se ha considerado un factor de seguridad recomendado FSR de 5. 

A continuación se procede con las verificaciones correspondientes para el árbol de 

transmisión. 

a) Análisis de fatiga

Una vez verificado las dimensiones críticas del árbol de transmisión, se procede a 

realizar el cálculo de resistencia a la fatiga, ya que al encontrarse girando el árbol y tener 

un momento flector está siendo sometido a un esfuerzo de flexión alternante. Por otro 

lado, existe un esfuerzo cortante y un momento torsor pulsante originado por las fuerzas 

de la faja.  

En los diagramas de momentos se observa que hay mayor momento flector en la zona 

izquierda del árbol, por lo tanto se procedió a analizar la zona R1. 
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Análisis por flexión alternante en sección R1 

Del cálculo del esfuerzo de flexión realizado líneas arriba se obtiene: σf = 18.9 
N

mm2. Por 

lo tanto, se tiene que: σfs
= 18.9

N

mm2 y σfi
= −18.9

N

mm2 , reemplazando estos valores en 

las ecuaciones 2.29 y 2.30. 

σfm =
σfs

+ σfi

2

( 2.31 ) 

σfa =
σfs

− σfi

2
( 2.32 ) 

Se obtiene: 

σfm = 0
N

mm2

σfa = 18.9
N

mm2

El esfuerzo flexión alternante está influenciado por los coeficientes de fatiga, los cuales 

son βk, Cs, Ct, Ctemp, Ccarg, Cc. Se determina de la siguiente manera. 

σ′fa =
βK

Cs ∗ Ct ∗ Ctemp ∗ Ccarg ∗ Cc
∗ σfa 

(2.33) 

Se realiza el cálculo de resistencia a la fatiga en la sección R1 con diámetro 55 mm. La 

metodología, fórmulas y gráficos a utilizar se encuentran en el libro del profesor 

Rodriguez [17]. 

Figura 2.25. Geometría del cambio de sección R1 

Donde: 

r = 2.5 mm; d = 50 mm; D =  55mm 

σF = 390 MPa ; σB = 650 MPa ; σfALT = 350 MPa 
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Coeficientes de fatiga 

Factor efectivo de concentración de esfuerzo (βK) como: 

βK = 1 + η ∗ (αK − 1) (2.34) 

Donde η es el factor de sensibilidad a la entalla y se calcula de la siguiente manera. 

η =
1

1 +
8
r ∗ (1 −

σF
σB

)
3

(2.35) 

Reemplazando en la ecuación (2.35), hallamos el factor de sensibilidad al entalle. 

η = 0.83 

Se calculan los parámetros de entrada de la curva para concentradores de esfuerzo a 

flexión [17] para determinar αK. 

Donde: 

D

d
=

55

50
= 1.11 ; 

r

d
=

2.5

50
= 0.05 

Para flexión:  αK =  2, reemplazando en la ecuación 2.32. 

βK = 1.83 

De la misma manera se calculan los coeficientes de fatiga restantes. 

Cs = 0.8 ;   Ct = 0.7  ; Ctemp = 1 

Ccarg =  1 ;   CC = 1   

Finalmente reemplazando todos los valores en la ecuación 2.31 se obtiene: 

σ′fa = 61.8
N

mm2

Análisis por torsión pulsante en sección R1 

Del cálculo del esfuerzo de torsión realizado líneas arriba se obtiene: τt = 5.88 
N

mm2. Por 

lo tanto, se tiene que: τts
= 5.88

N

mm2 y τti
= 0

N

mm2, reemplazando estos valores en las 

ecuaciones 2.36 y 2.37. 

τtm
=

τts
+ τti

2

( 2.36 ) 
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τta
=

τts
− τti

2
( 2.37 ) 

Se obtiene: 

τtm
= 2.94

N

mm2

τta
= 2.94

N

mm2

El esfuerzo torsor está influenciado por los coeficientes de fatiga, los cuales son 

βk, Cs, Ct, Ctemp, Ccarg, Cc. Se determina de la siguiente manera. 

τ′ta =
βK

Cs ∗ Ct ∗ Ctemp ∗ Ccarg ∗ Cc
∗ τta 

(2.38) 

Coeficientes de fatiga 

Factor efectivo de concentración de esfuerzo (βK) como: 

βK = 1 + η ∗ (αK − 1) (2.39) 

Donde η es el factor de sensibilidad a la entalla y se calcula de la siguiente manera. 

η =
1

1 +
8
r ∗ (1 −

σF
σB

)
3

(2.40) 

Reemplazando en la ecuación (2.35), hallamos el factor de sensibilidad al entalle. 

η = 0.83 

Se calculan los parámetros de entrada de la curva para concentradores de esfuerzo a 

flexión para determinar αK [17]. 

Donde: 

D

d
=

55

50
= 1.11 ; 

r

d
=

2.5

50
= 0.05 

Para torsión:  αK =  2, reemplazando en la ecuación 2.32. 

βK = 1.46 
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De la misma manera se calculan los coeficientes de fatiga restantes. 

Cs = 0.8 ;   Ct = 0.7  ; Ctemp = 1 

Ccarg =  1 ;   CC = 1   

Finalmente reemplazando todos los valores en la ecuación 2.36 se obtiene: 

τ′ta = 7.67
N

mm2

Ahora calculamos los esfuerzos equivalente medio y alternante para flexión y torsión en 

la zona R1 utilizando criterio de Von Mises. 

σ′eq 𝑎
= √σ′

fa
2 + 3 ∗ (τ′

ta

2
) = 63.2

N

mm2

σeqm
= √σfm

2 + 3 ∗ (τtm
2 ) = 5.1

N

mm2

El factor de seguridad a la fatiga se halla de la siguiente manera. 

1

FS
=

σ′eq 𝑎

σfALT
+

σeqm

σB

(2.41) 

1

FS
=

63.2

350 MPa
+

69.61  MPa

650 MPa

FS = 3.5 > FSR = 2.5 

Por lo tanto se verifica que la sección R1 no fallará por fatiga. 

b) Deformación transversal

La deflexión transversal máxima se halla por el teorema de la superposición. La máxima 

deflexión transversal se encuentra en el punto de máximo momento flector (Ver Figura 

2.23).   

Por teorema de la superposición en el plano YZ. 
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Figura 2.26. Superposición de deflexiones en el árbol en el plano YZ 

Se procede a resolver el D.C.L para obtener las reacciones R1 y R2  de a y L. 

∑ Fy = 0: FB Y + R2y = R1y 

∑ MR1 = 0: FB Y ∗ a = R2y ∗ L 

Relacionando las ecuaciones anteriores, se obtiene: 

R2y = FB Y ∗ (
a

L
) ( 2.42 ) 

Se determinará la deformación transversal a partir de la curva elástica de la distribución 

de carga. 

Figura 2.27. Determinación de la curva elástica del caso 1 

Del tramo B-C: 

∑ MC = 0: Mx = −R2y ∗ x 

Mx = −FB Y ∗ (
a

L
) ∗ x ;  ;   0 < x < L 

Determinación de la ecuación diferencial de la curva elástica. 
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EI 
d2y

dx2
= Mx = −FB Y ∗ (

a

L
) ∗ x 

( 2.43 ) 

Se integra dos veces. 

EI 
dy

dx
= −

a

L
∗ FB Y ∗

x2

2
+ C1

( 2.44 ) 

EI ∗ y =  −
a

L
∗ FB Y ∗

x2

2
+ C1x + C2

( 2.45 )

Se determinan las constantes C1 y C2, reemplazando en las ecuaciones 2.42 y 2.43 con 

las siguientes condiciones de borde: 

[x = 0, y = 0] C2 = 0 

[x = L, y = 0] C1 =
FB Y∗a∗L

6

δ1 =  
FB Y ∗ a ∗ L2

6EI
∗ [

x

L
− (

x

L
)

3

] 
( 2.46 ) 

El punto de mayor de deflexión se encuentra en el punto de mayor momento flector, 

equivalente a z= 540 mm (Ver Figura 2.23). Se evalúa la deflexión con los siguientes 

valores. 

a = 135 mm ; L = 727 mm ; x = 392 mm; FB Y = 1111.8 N 

El diámetro de la sección a analizar es de 75 mm, debido a que en el plano YZ el punto 

con mayor momento flector está ubicado dentro de la zona central del cuerpo del árbol. 

El módulo de elasticidad del acero AISI 1045 y el momento de inercia del árbol son los 

siguientes: 

E = 2.1 ∗ 105
N

mm2

I =
1

4
∗ π ∗ r4 =

1

4
∗ π ∗ 37.54 = 1.56 ∗ 106mm4 

EI = 3.26 ∗ 1011 N ∗ mm2 

Por lo tanto la deflexión sería: 

δ1 =  
1111.8 N ∗ 135 mm ∗ 7272 mm2

6 ∗ (3.26 ∗ 1011 N ∗ mm2)
∗ [

392

727
− (

392

727
)

3

] 

δ1 = 0.016 mm 
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Para el segundo caso se repite el mismo proceso, obteniendo finalmente la siguiente 

ecuación de la curva elástica.  

δ2 =  
b ∗ q

3 ∗ EI
∗ (

c +
b
2

a + b + c
) ∗ [c2 ∗ x − x3] 

(2.47) 

Para los valores: a = c = 144mm;   b = 440 mm; x = 392 mm 

Figura 2.28. Segundo caso de deflexión del eje 

δ2 =  
440 mm ∗ 6.14

N
mm

3 ∗ (3.26 ∗ 1011 N ∗ mm2)
∗ (

144 +
440 

2  mm

728 mm
) ∗ [1442 ∗ 392 − 3923 mm3] 

δ2 =  −0.07 mm 

Por lo tanto, por el teorema de superposición: δtotal YZ = δ1 + δ2 = −0.05 mm 

En el plano XZ, se tiene el siguiente caso de deflexión ya que solo actúa el componente 

en el eje X de la fuerza debido a la faja. 

Figura 2.29. Deflexiones en el plano XZ  

δtotal XZ =  
FB X ∗ a ∗ L2

6EI
∗ [

x

L
− (

x

L
)

3

] 

δtotal XZ =  
 2005.8 N ∗ 135 mm ∗ 7272 mm2

6 ∗ (3.26 ∗ 1011 N ∗ mm2)
∗ [

392

727
− (

392

727
)

3

] 

δtotal XZ = 0.03 mm 
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Por lo tanto: 

δtotal = √(δtotal YZ)2 + (δtotal XZ)2  = 0.06 mm

Según lo enseñado por el profesor Paulsen, para el caso de árboles de transmisión la 

deformación transversal máxima permitida es 0.5 mm por cada metro de longitud del 

componente [18]. En este caso se verifica: 

δ ∗=
δtotal

Longitud de árbol
< 0.5

mm

m

δ ∗=
0.06 mm

0.932 m
= 0.064

mm

m
< 0.5

mm

m

Por lo tanto, el árbol de transmisión no fallará por deformación transversal. 

c) Verificación dinámica

Con el fin de evitar que se produzca el fenómeno de resonancia, que conlleva a 

excesivas deformaciones en el rango plástico del material, se debe calcular la velocidad 

de giro crítica de rotación del árbol. Esta velocidad crítica se da cuando las oscilaciones 

de rotación entra en resonancia con las oscilaciones naturales del mismo, lo cual causa 

el colapso. 

La velocidad crítica depende de la constante de rigidez (cf) y de la masa (m). La 

constante de rigidez se calcula en función a la fuerza (F) y al desplazamiento transversal 

(δ) en el punto de aplicación. La carga generada por el peso de la volante se toma como 

una carga distribuida a largo de todo el tramo intermedio del árbol.  

Figura 2.30. Esquema de deformación transversal del árbol 

q =
mtotal ∗ g

b
( 2.48 ) 

q =
274.8 kg ∗ 9.81

m
s2

439 mm
= 6.14

N

mm
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Simplificamos la carga distribuida como una fuerza puntual aplicada en el punto central. 

Utilizamos la ecuación 2.45 para hallar el desplazamiento transversal. 

Para los valores: a = c = 144mm;   b = 440 mm; x = 364 mm 

δ2 =  
b ∗ qcf

3 ∗ EI
∗ (

c +
b
2

a + b + c
) ∗ [c2 ∗ x − x3] 

δ2 = 0.07 mm 

F = 274.8 kg ∗ (9.81
m

s2
) = 2695.8 N 

Por lo tanto la constante rigidez (cf). 

cf =
F

δ2
=

2695.8 N

0.07 mm
=  38.51

kN

mm

La frecuencia natural del sistema. 

ωn = √
Cf

m
= √

38.51
kN

mm
274.8  kg

= 374.35 
rad

S
= 3574.8 rpm 

Ahora hallamos el factor lambda que determina la zona de trabajo, se sabe que la 

velocidad del sistema motriz es 1775 rpm. 

λ =
ω

ωn

Donde: 

ωn: velocidad angular propia del sistema (frecuencia natural)

ω: velocidad angular del eje 

λ = 0.5 < 0.8 ; en el lado subcrítico 
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Figura 2.31. Zonas de trabajo para las velocidades crítica del árbol 

Por lo tanto la zona de trabajo se encuentra en la zona subcrítica, donde el rango de 

trabajo es admisible. Por lo cual se concluye que no fallará por resonancia. 
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CAPÍTULO 3 

3. INGENIERÍA DE DETALLE

3.1. Cálculo de las transmisiones por chaveta 

Las chavetas son las encargadas de transmitir la potencia entre elementos que estén 

dispuestos en sentido axial. Para el diseño, se emplearán chavetas según la norma DIN 

6885.  

Figura 3.1. Esquema con longitudes de la chaveta 

Lef = L − b ( 3.1 ) 
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Figura 3.2. Esquema con dimensiones de la chaveta 

Lef ≥
2 ∗ Mt

d ∗ (h − t1) ∗ pAdm

( 3.2 ) 

Donde: 

pAdm: presión admisible del cubo (
N

mm2
) 

Mt: momento torsor a transmitir (N − m) 

h: altura de chaveta (mm) 

t1: profundidad que penetra chaveta en el eje (mm) 

d: diámetro de la sección (mm) 

En el presente proyecto se utilizarán dos transmisiones por chaveta, las cuales son entre 

los siguientes componentes: 

 Transmisión entre el árbol de transmisión y la polea conducida.

 Transmisión entre el árbol de transmisión y los discos porta ejes.

A continuación se muestra un cuadro resumen con los resultados del cálculo para ambas 

transmisiones.  
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Tabla 3.1. Cuadro resumen de selección de chavetas 

3.2. Dimensionamiento de los discos porta ejes 

Los discos porta ejes son los encargados de transmitir el giro a los pines de soporte y a 

los martillos, van conectados en el árbol de transmisión. Se tendrán dos tipos de discos 

porta ejes con diferentes espesores, un tipo será utilizando para los colocarse en los 

extremos y el otro será utilizado para el tramo intermedio del árbol.  

Descripción Símbolo Unidad
Árbol - polea 

conducida

Árbol - disco 

porta ejes

Diámetro sección d mm 50 75

Ancho de chaveta b mm 14 20

Momento torsor Mt N-m 192 192

Altura de la chaveta h mm 9 12

Profundidad que penetra 

chaveta en el eje
t1 mm 5.5 7.5

Profundidad que penetra 

chaveta en el cubo
t mm 3.5 4.5

Presióm admisible del 

cubo
pAdm N/mm^2 100 100

Longitud total de chaveta L mm 65 56

Longitud efectiva Lef mm 41 20

- mm 21.9 44.0

Cumple Si Si           Lef   >
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Figura 3.3. Distribución de los discos porta ejes 

Nos centraremos en verificar los agujeros del disco porta eje central, ya que estos 

pueden fallar por acción de cualquier carga que sobrepase sus límites de esfuerzo. Los 

agujeros de estos discos estarán expuestos a tracción y a flexión.  

a) Esfuerzo cortante

Debido a las fuerzas centrífugas ejercidas por los martillos y a la fuerza de impacto 

generada sobre el martillo se considera un esfuerzo cortante. El DCL del martillo se 

encuentra desarrollado en el apartado 2.6.1, por lo que basta con trasladar las fuerzas 

hacia los agujeros del disco porta eje central. 

El material seleccionado para los  discos porta ejes será acero chronit T-1 400, que 

cuenta con buenas propiedades antidesgaste y elevada dureza (ver Anexo 2). En la 

siguiente figura se aprecia la distribución de las fuerzas. 

Figura 3.4. DCL de disco porta eje central para el caso de esfuerzo cortante 

Si:  P = Fcf + mmart ∗ g = 10.1 kN 
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La fuerza que actúa sobre cada agujero en cada dirección es igual a mitad de la fuerza 

resultante P. Además, el área de contacto se aproxima a un rectángulo. 

τprom =

P
2

edisco ∗ 2 ∗ reje
=

10.1 kN
2

edisco ∗ [2 ∗ (
18
2

mm)]
< 1000 MPa 

edisco > 1 mm 

Se elige: edisco = 9 mm, reemplazando. 

τprom = 30 MPa 

Para el caso del disco porta eje lateral, en el apartado 3.1 se realizó el cálculo y selección 

de las chavetas. En la transmisión del disco porta eje lateral – árbol de transmisión se 

calculó la longitud de la chaveta, por lo tanto este disco deberá ser verificado con espesor 

igual a longitud de la chaveta.  

Lchaveta = 56 mm 

Se calcula el esfuerzo cortante utilizando: edisco = 56 mm 

τprom =

P
2

edisco ∗ 2 ∗ reje
=

10.1 kN
2

56 mm ∗ [2 ∗ (
18
2 mm)]

τprom = 5 MPa < 1000 MPa 

3.3. Dimensionamiento del disco asegurador 

El disco asegurador es el encargado de restringir cualquier desplazamiento axial de los 

pines de soporte. Los agujeros del disco asegurador no coinciden con los agujeros de 

los discos porta eje, evitando de esta manera cualquier posibilidad de desplazamiento. 
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Figura 3.5. Localización del disco asegurador 

Debido a que no existe presencia de fuerzas axiales en el DCL del árbol, se asigna un 

espesor mínimo de 6 mm. Además, el diámetro exterior y agujero central debe coincidir 

con medidas de disco portaje y diámetro de árbol, respectivamente. 

ed.aseg = 6 mm 

Dextd.aseg
= 380 mm

dd.aseg = 75 mm

Figura 3.6. Disco asegurador 

3.4. Dimensionamiento de los separadores 

Los discos porta ejes se encuentran distanciados por unos separadores. Estos 

separadores, actúan restringiendo el desplazamiento axial de los discos, evitando así 

cualquier choque entre los martillos.  
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Figura 3.7.Localización de los separadores 

Las consideraciones geométricas para dimensionar el separador de discos porta ejes 

deben considerar el ancho y el espesor. El ancho del separador debe coincidir con el 

espesor de martillo, ya que éste se encuentra entre disco y disco, por lo tanto. 

edisco_sep = 18 mm 

Además, el diámetro interno debe coincidir con el diámetro de la sección central del árbol 

de transmisión de 75 mm.  

Dintsep
= 75 mm

Dextsep
= 90 mm

Figura 3.8. Separador de disco porta eje 

3.5. Dimensionamiento de los pines de soporte 

Los pines de soporte tienen la función de soporte de los martillos y son el punto de pivote 

de los mismos. Para la presente tesis se proponen martillos de conexión fija, explicado 

en el apartado 1.4.1. La geometría que tendrá el pin de soporte se muestra en la Figura 

3.9. 
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Figura 3.9. Pin de soporte y su disposición geométrica 

a) Esfuerzo cortante

Debido a la fuerza centrífuga realizada por los martillos, estos tienden a generar una 

fuerza de corte. Esta fuerza de corte origina un esfuerzo cortante doble debido a la 

oposición de los discos porta eje. El material para los pines de soporte será el acero AISI 

1045.  

Figura 3.10. DCL del pin de soporte 

Si: P = Fcf + mmart ∗ g = 10.1 kN 

τprom =
P

A
=

P
4

π ∗ r2

τprom =

10.1 kN
4

π ∗ (9 mm)2
= 10 MPa < 390 MPa 

Por lo tanto el pin de soporte no fallará por esfuerzo cortante. 
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3.6. Selección del motor eléctrico 

En el apartado 2.4, se seleccionó provisionalmente un motor trifásico de 50 HP y 1775 

rpm nominales del catálogo de motores de la empresa WEG. En esta sección se 

verificará el motor. 

3.6.1. Cálculo de la inercia total de la volante 

Para determinar la potencia necesaria del motor se debe hacer un cálculo previo de la 

inercia total de la volante, conformada por árbol de transmisión, pines de soporte, 

martillos, discos porta ejes y separadores de discos. 

Del apartado ¡Error! No se encuentra el origen de la referencia. , se definieron la 

cantidad de componentes de la volante. 

Narbol = 1 ;   Ndiscos 1 = 2 ;   Ndiscos 2 = 11 

Nd.aseg = 1 ;    Nmartillos = 48 ;  Nejesecund
= 8 ;   Nsepa = 12

Las fórmulas utilizadas para el cálculo de las inercias rotacionales de los componentes 

son las siguientes: 

Tabla 3.2. Fórmulas de inercias rotacionales 

Descripción Unidad Fórmula 

Cilindro sólido kg*mm2 1

2
∗ m ∗ r2 

Cilindro hueco (anillo) kg*mm2 1

2
∗ m ∗ (rext

2 +  rint
2 )

Prisma rectangular kg*mm2 1

12
∗ m ∗ [(a)2 + (b)2] 

Para hallar la inercia de un cuerpo rígido desplazado una distancia d respecto al eje de 

rotación utilizamos el Teorema de Steiner. 

I = Icuerpo + mcuerpo ∗ d2 (3.3)

El cálculo de las inercias rotacionales de los componentes se encuentra a detalle en el 

Anexo 4. Finalmente se realizará una tabla resumen con todas las inercias de los 

componentes. 
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Tabla 3.3. Cuadro resumen del cálculo de inercias rotacionales de componentes 

Una vez calculado la inercia de todos los componentes, se suma y se halla la inercia 

total del sistema. 

Itotal = Imart + Idisco 1" + Idisco 3/8" + Idisco aseg. + Iejesecund
+ Iejeprincip

+ Isepa

( 3.4 ) 

Itotal = 5.53 ∗ 106  kg ∗ mm2

a) Verificación del tiempo de aceleración

Se debe verificar que el tiempo de aceleración sea menor al 80% del tiempo máximo 

permitido con rotor bloqueado, de ser mayor se presentaran dos consecuencias: la 

primera, el bobinado del motor calentará y por ende el aislamiento se debilitará; la 

segunda, la protección eléctrica se activará durante el arranque.  

tα = nmot ∗
(JM + JL)

Tα

( 3.5 ) 

Donde: 

nmot: Velocidad del motor 

JM: Inercia del motor 

JL: Inercia de la carga 

Tα: Torque de aceleración  

La inercia de la carga es igual a la inercia total de la volante hallada en la ecuación 3.45, 

por lo tanto:  

Descripción Unidad Valor

Inercia árbol de transmisión kg*mm2 1.82*10 4̂

Inercia de pines de soporte kg*mm2 1.16*10 5̂

Inercia de martillos kg*mm2 2.25*10 6̂

Inercia disco porta eje lateral kg*mm2 1.49*10 6̂

Inercia disco porta eje central kg*mm2 1.56*10 6̂

Inercia disco asegurador kg*mm2 8.85*10 4̂

Inercia separador de discos kg*mm2 5.97*10 3̂
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JL = Itotal 

b) Determinación del torque acelerante

El torque acelerante es el torque necesario para que el motor alcance la velocidad de 

operación nmot cuando arranca con carga. Se calcula de manera aproximada con la 

siguiente fórmula. 

Tα = 0.45 ∗ (Tarr + Tmax) − KL ∗ TCM ( 3.6 ) 

Donde: 

Tarr: Torque de arranque del motor  

Tmax: Torque máximo del motor 

KL: constante de tipo de carga 

TCM: Torque de carga referido al motor 

Tabla 3.4. Constante de tipo de carga 

Debido a que se trata de una volante, la constante de tipo de carga KL será igual a cero. 

Tα = 0.45 ∗ (497.5 + 537.3)

Tα = 465.66 N ∗ m 

Con todos los valores de entrada calculados, se procede a reemplazar los valores en la 

ecuación 3.5. 

tα = (1775 ∗
2π

60
) 

1

s
 ∗

(0.3728 kg ∗ m2 + 5.53 kg ∗ m2)

465.66 N ∗ m

tα = 2.4 s 

El motor eléctrico seleccionado cumple con las condiciones de tiempo de arranque 

menor al tiempo de rotor bloqueado. 

tarr = 20 s 

tα = 2.4 s < tarr = 20 s 

3.7. Selección de soporte de eje principal 

En esta sección se verificarán los dos soportes que van montados en el árbol de 

transmisión del molino de martillos, los mismos que servirán de apoyo. En este proyecto 
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se utilizarán dos unidades de rodamiento o chumaceras, las cuales cuentan con unos 

rodamientos de bolas de doble hilera. También se procederá a verificar que el 

rodamiento cumpla satisfactoriamente los requerimientos de la máquina, tanto en la 

velocidad como en el tiempo de vida. 

Figura 3.11. Soporte series SNL de pies partidos 

3.7.1. Verificación de los rodamientos 

Se selecciona a priori el rodamiento 2312 K y se procederá a verificar por tiempo de vida 

según el catálogo de SKF.  

A continuación se procederá a calcular la vida nominal del rodamiento seleccionado 

según el ejemplo de cálculo de la empresa SKF [20]. Los resultados se mostrarán en un 

cuadro resumen.  
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Tabla 3.5. Cuadro resumen de cálculo de verificación de rodamiento 

Para corroborar que las horas de vida del rodamiento son las correctas, se compara con 

los valores mínimos de la siguiente tabla de vida nominal de los rodamientos del libro de 

Paulsen [17]. 

De acuerdo a la tabla, el rodamiento de bolas 2312 K cumple con el rango mínimo de 

horas de funcionamiento (20 mil – 30 mil horas), además concluyendo de esta manera 

que el rodamiento no fallará. 

Expresión Descripción Símbolo Unidad Valor

Carga dinámica equivalente P kN 3.35

Fuerza radial Fr kN 3.35

Fuerza axial Fa kN 0

Po kN 3.35

Exponente para rodamiento 

de bolas
ρ - 3

Capacidad de carga dinámica C kN 87.1

Vida nominal del rodamiento L10
Millones de 

revoluciones
5.21*10^3

dm=(d+D)/2 Diámetro medio dm mm 95

Diámetro exterior D mmm 130

Diámetro interior d mm 60

Coeficiente de confiabilidad a1 - 1

Velocidad de revolución n rpm 1775

Viscosidad requerida υ mm^2/s 22

Viscosidad nominal υ1 mm^2/s 11

κ=υ/υ1 Factor κ κ - 2

Grado de contaminación ηc - 0.4

Coeficiente de corrección aSKF - 3

Lnm=a1*aSKF*L10 Vida de rodamiento Lnm
Millones de 

revoluciones
1.56*10^4

Lnm*[(10^6)/(60*n)] Vida de rodamiento en horas Lnmh
Horas de 

funcionamiento
1.47*10^5

L10*[(10^6)/(60*n)] Vida de rodamiento en horas L10h
Horas nominales de 

funcionamiento
4.89*10^4

Po=0.6*Fr+0.5*Fa  

Po=Fr

P=Fr  ;    Fa/Fr ≤e       

P=0.92*Fr+Y*Fa ;   Fa/Fr >e

L10=(C/P)^ρ

Tablas y curvas

Tablas y curvas
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CAPÍTULO 4 

4. ESTIMACIÓN DE COSTOS

En el presente capítulo se presentará el costo total de fabricación del sistema motriz del 

molino de martillos. El costo total se  divide en 4 categorías: costos de diseño, costos de 

adquisición de materiales, costo de material de los elementos de máquina y costos de 

maquinado.  

4.1. Costos de diseño 

Los costos de diseño consideran el tiempo dedicado al desarrollo de la memoria de 

cálculo; ensayos de laboratorio: elaboración de planos de ensamble general, despiece y 

fabricación. El tiempo dedicado por parte del tesista y del asesor será cuantificado en 

horas-hombre efectivas, se muestra en la siguiente tabla. 

Tabla 4.1. Costo de diseño de la máquina 

4.2. Costos de adquisición de materiales y elementos normalizados 

En esta categoría se incluye la lista de todos los elementos comerciales y normalizados, 

la lista de los precios parciales se muestra en la siguiente tabla. 

Costo Tiempo Total

Asesor s/. 200.00/hora 50 horas s/. 3500.00

Tesista s/. 850.00 6 meses s/. 5100.00

Total s/. 8600.00
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Tabla 4.2. Costo por adquisición de materiales 

4.3. Costos de material de los elementos maquinados 

En la Tabla 4.3 se muestra el costos de los materiales que se necesitan para fabricar los 

elementos de máquina del sistema motriz, estos deben pasar por un proceso de 

maquinado para tener la geometría y acabado de acuerdo con los planos de fabricación. 

Tabla 4.3. Costos por materia prima de elementos maquinados 

ID Descripción Cantidad
Precio 

unitario (S/.)

Precio 

parcial (S/.)

1 Motor 50 HP Trifásico 1775 RPM 1 6200.00 6200.0

2 Soporte de rodamiento SKF SE 512-610 2 26.35 52.7

3 Tuerca de fijación SKF MB 13 2 22.54 45.1

4 Arandela de fijación SKF KM 13 2 4.65 9.3

5 Polea trapecial SPZ para diámetro 212 mm 2 108.50 217.0

6 Faja trapecial SPA Lst 2240 mm 4 37.20 148.8

7 Chaveta 20x12x56 1 20.00 20.0

8 Chaveta 14x9x63 1 15 15.0

9 Casquillo para polea TB 3525 2 46.8 93.6

10 Bocina φ70 mm SKF PSM 708060 A51 2 24.80 49.6

11 Obturador 55X72X8 V 2 49.14 98.3

Subtotal (S/.) 6949

ID Ítem Descripción Cantidad
Precio 

parcial (S/.)

Precio 

total (S/.)

1 Árbol de transmisión 
Eje φ 75 mm x 930 mm  AISI SAE 1045 

Revenido
1 200 200

2 Pin de soporte
Eje φ 3/4" x 390 mm AISI SAE 1045 

Revenido
8 25 200

3 Disco porta eje central
Plancha 9 mm x Φ380mm CHRONIT T1 400 

Revenido
12 150 1800

4 Disco porta lateral
Plancha 50 mm x Φ380mm  CHRONIT T1 

400 Revenido
2 800 1600

6 Disco asegurador
Plancha 6mm x Φ400mm  CHRONIT T1 400 

Revenido
1 101 101

7 Martillo Plancha 18 mm CHRONIT T1 400 Revenido 48 37 1776

8 Separador
Tubo Φ90mm x 18 mm CHRONIT T1 400 

Revenido
13 18.5 240.5

Subtotal (S/.) 5917.5
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4.4. Costos de maquinado, tratamiento y ensamble 

De acuerdo a la complejidad del maquinado de los elementos de máquina, se estimó 

que la fabricación del sistema motriz se puede realizar en 4 días y trabajando por 8 horas 

diarias. Para los trabajos se consideraran dos operarios encargados: un operario 

dedicado al habilitado del material y un técnico encargado del maquinado de los 

elementos de máquina. El costo de hora-hombre del operario encargado del habilitado 

del material incluye su mano de obra y los materiales consumibles utilizables (disco de 

corte, disco desbaste, tanque de oxígeno y argón, etc.) considerando un costo de S/. 

20.00 Nuevos soles por hora. Por otro lado el costo de hora-hombre del técnico incluye 

su mano de obra y alquiler de la maquinaria, consideramos un costo de S/. 35.00 Nuevos 

soles por hora. Para los 4 día de trabajo resulta un costo de S/. 1760.  

Debemos tener en cuenta adicionalmente el costo por el servicio de tratamiento térmico 

a los componentes ya maquinados, de manera general resulta un costo de S/. 2000. A 

continuación se muestra una tabla con el resumen de los costos parciales. 

Tabla 4.4. Tabla resumen de costos parciales 

ID Itém
Precio parcial 

(s/.)

1 Costos de diseño s/. 8600.00

2 Costos de adquisición de material s/. 6949.00

3 Costos de materia prima para elementos s/. 5917.50

4 Costos por maquinado s/. 1760.00

5 Costos por tratamiento térmico s/. 2000.00

Costo total (s/.) s/. 25 226.50
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OBSERVACIONES 

1. Una vez finalizado el ensayo para la determinación del índice de trabajo (work index)

de la cal hidratada- realizado en el Laboratorio de la sección de Ingeniería de Minas- 

el resultado obtenido no se encuentra tan alejado de los datos obtenidos en tablas.

Además, el laboratorio se encuentra en constante cambio e implementación de

equipos para asegurar buenos resultados experimentales.



80 

CONCLUSIONES 

1. Se presenta el diseño del sistema motriz de un molino de martillos con conexión fija

de los martillos y que cumple con la función principal de fragmentar y pulverizar los

granos de cal hidratada hasta obtener una granulometría de malla N° 100, esto se

garantiza con el correcto dimensionamiento y verificación de los componentes del

sistema motriz: árbol de transmisión; pines de soporte; martillos; disco porta ejes;

disco asegurador; separadores de discos; selección de motor eléctrico; fajas de

transmisión y rodamientos.

2. Para calcular la potencia de molienda del molino de martillos se necesitó realizar

dos ensayos experimentales. El ensayo de impacto arrojó un valor de velocidad de

rotura de 7.67 m/s y por lo tanto una potencia de 36.2 kW; mientras que el ensayo

de work index arrojó un valor de índice de trabajo de cal hidratada de 14.62 
kW

(
Ton

h
)
 y 

por lo tanto una potencia de 19.4 kW. Finalmente se eligió el valor de 36.2 kW para 

la potencia de molienda que nos garantiza el cumplimiento de la capacidad de 

procesamiento y la fragmentación de los granos de cal hidratada. 

3. Para el dimensionamiento del árbol de transmisión, se verificó por resistencia, fatiga,

deformación transversal y velocidad crítica. En la verificación por fatiga se obtuvo

un F. Sfatiga de 3.5, que es mayor al factor de seguridad recomendado de 2.5. Por

otro lado, la deformación transversal crítica para el árbol es 0.0064
mm

m
< 0.5

mm

m
, que

es inferior al máximo valor permitido para árboles. En la verificación dinámica la 

velocidad del sistema a frecuencia natural es de 3574.8 rpm mientras que la 

velocidad del sistema es 1800 rpm, resultando una zona de trabajo admisible en 

lado subcrítico. Finalmente, se puede afirmar que los valores calculados fueron 

correctos y que se encuentra dentro de los rangos admisibles, por lo tanto se realizó 

un correcto dimensionamiento. 

4. Se comprobó que el tiempo de aceleración (2.4 segundos) fuese menor que el

tiempo de rotor bloqueador (20 segundos) durante la selección durante la selección

del motor eléctrico. Además, se verificó que la vida nominal de los rodamientos 2312

K estén dentro del rango establecido (20 – 30 mil horas) para el tipo de



81 

funcionamiento, resultando una cantidad total de 49 mil horas de vida de 

funcionamiento 

5. Se selecciona los materiales de los componentes en función a la labor que cumplen

dentro del sistema motriz. Los componentes que están en contacto con los granos

de cal son de acero chronit T-1 400 como martillos, discos portajes, disco

asegurador y separadores. El árbol de transmisión y los pines de soporte son de

acero AISI 1045.

6. El costo estimado total del sistema motriz es de S/. 25 227, el precio es relativamente

alto debido a que se seleccionaron como material para algunos componentes aceros

especiales debido al tipo de trabajo que estaban expuestos.



82 

RECOMENDACIONES 

1. Se recomienda considerar que el tamaño de los orificios del tamiz selector de acero

inoxidable debe tener como diámetro máximo el tamaño correspondiente a

granulometría malla N° 100, para poder evitar así el paso de material de mayores

dimensiones.

2. Se recomienda tener en consideración los golpes producidos por el impacto de cal

hidratada – martillo al momento de realizar el diseño de la estructura de la solución

final presentada en este documento.
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