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PROLOGO 
 

 

En el capítulo 1 se presentan los aspectos generales de la fabricación de 

llantas y la ubicación y funciones que cumplen. Señala como objetivos del proyecto 

el diseño de una calandria, que opera como tren de enfriamiento de una faja de 

caucho de 1 800 mm, que reduce su temperatura de 70 °C hasta la temperatura 

ambiente utilizando un flujo de agua. La calandria está formada por cuatro tambores 

de un diámetro de 584 mm y 1 800 mm de longitud accionada por un motor 

eléctrico y un sistema de transmisión por cadenas por cuyo interior ingresa agua a 

temperatura 

 

En el capítulo 2, se describe brevemente el proceso de fabricación de llantas 

de caucho y se localiza y describe la calandria enfriadora. 

 

En el capítulo 3, se presentan las condiciones térmicas del proceso en el 

tambor y el efecto térmico sobre la resistencia mecánica de los componentes de la 

calandria. 

 

En el capítulo 4, se trata sobre el diseño mecánico de la calandria, y se 

detalla la metodología de diseño, los materiales, y el diseño de los tambores, la 

selección de los rodamientos, la transmisión por cadenas y el sistema de 

accionamiento. 

 

En el capítulo 5, se presentan los costos de la calandria, considerando el 

costo de inversión inicial, el costo de operación y el costo de mano de obra. 
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CAPÍTULO 1 
 

INTRODUCCIÓN 
 
 

1.1 ANTECEDENTES 

La fabricación de llantas se puede realizar con varias tecnologías, en este 

caso se tiene una con mezclado en bambury, confección, y vulcanización en horno 

en el cual se tienen los procesos siguientes: 

1 Almacenado del caucho en forma de balas de 100 kg en almacenes a 

temperatura ambiente. El caucho se endurece. 

2 Deshelado, o ablandamiento del caucho proveniente de almacén mediante 

calentamiento en ambientes a temperaturas de 50 ° C 

3 Cortado y troceado, se reducen las balas a trozos de 10 a 15 kg. 

4 Mezclado de compuestos  

5 Plastificado, donde se incorporan componentes y se mezclan resultando un 

material suave en forma de tira plástica, Debido a la fricción parte de la 

energía se convierte en calor. 

6 Pesado, en el caso de sólidos se realizan automáticamente en recipientes 

cerrados para evitar la contaminación por polvos.  

7 Mezclado en Banbury 

8 Calandrado, enfriamiento y bobinado. 

9 Confeccionado. 

10 Conformado. 

11 Vulcanizado. 
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12 Desbarbado 

14 Inspección y acabado 

 

1.2 OBJETIVOS 

El objetivo general es diseñar la estructura del tren de enfriamiento de una 

calandria enfriadora de una línea de fabricación de llantas, para enfriar fajas de 

caucho de 1 800 mm de ancho y espesor variable de una temperatura de 70 °C 

hasta la temperatura de 25 °C, refrigerada por un flujo de agua a temperatura 

ambiente, conformada por cuatro rodillos de 584 mm de diámetro exterior que giran 

a 26 rpm. 

Los objetivos específicos son: 

- Diseñar un sistema de transmisión por cadenas en el cual una sola cadena 

envolvente accione simultáneamente cuatro tambores a la velocidad de 26 

rpm. 

- Diseñar una estructura de soporte basado en columnas independientes para 

facilitar las operaciones de montaje y mantenimiento. 

 

1.3 ALCANCE 

Comprende el diseño mecánico de la calandria considerando los tambores, 

la estructura de soporte, el sistema de accionamiento con motor eléctrico y 

trasmisión por cadenas. 

 

1.4 LIMITACIONES 

Se limita al diseño mecánico de la calandria, por lo que no se realizan 

cálculos relacionados con las dimensiones exteriores del tambor, la distribución de 

los tambores, la velocidad de la faja de caucho, y los parámetros térmicos, cuyas 
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características y dimensiones dependen del proceso. Estos se consideran como 

datos de entrada. 

No se considera ningún equipo, componente o instalación que no forme 

parte de la calandria.  



 
 
 
 
 
 

CAPITULO 2 
 

DESCRIPCION DE LA PLANTA 
 
 

2.1 PROCESO DE SECADO EN CALANDRIAS 

Las calandrias se utilizan para producir láminas y perfiles de caucho, 

generalmente realizan las funciones siguientes: 

 

a) Forma una lámina uniforme, de grosor y anchura definidos a partir de una 

mezcla de caucho. 

b) Realiza el recubrimiento o nivelado de un tejido que consiste en aplicarle un 

recubrimiento de caucho, muy delgado o fino. 

c) Introduce el caucho en los intersticios del tejido mediante fricción y 

acondicionan los “separadores”, que evitan que se adhieran entre sí. 

 

Durante el proceso de recubrimiento o nivelado se produce fricción entre la 

faja y los tambores, lo que produce el calentamiento de la faja que puede alcanzar 

temperaturas del orden de 65 a 70 °C. Concluido este proceso, la faja debe esperar 

un tiempo hasta el siguiente proceso por lo que se almacena transitoriamente en 

bobinas. Para realizar este embobinado la faja debe estar a temperatura ambiente. 

Para reducir la temperatura la faja circular sobre tambores que tienen un 

sistema de interior enfriamiento por circulación de agua. 
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Fig. 2.1 Proceso de fabricación de llantas de caucho y esquema de ubicación del 

tren de enfriamiento de la calandria 
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2.2 DISPOSICIÓN DE LA CALANDRIA 

La calandria está formada por tambores que se apoyan en una estructura de 

soporte como se muestra en la figura 2.2. La faja de caucho envuelve al tambor un 

arco de círculo se desliza sobre su superficie arrastrada por el giro del tambor. 

En condiciones normales de operación las fajas de caucho se desplazan a 

una velocidad lineal constante comprendida entre 47 y 50 m/min. 

 

 

Fig. 2.2 Montaje típico de un tambor de calandria de enfriamiento 

 

2.3 TAMBORES 

Estos tambores están formados por dos cilindros concéntricos, un cilindro 

exterior y una camiseta interior ubicados de modo que entre ellos queda un 

intersticio cilíndrico por el cual circula el agua de refrigeración, Fig. 2.3. 

El eje de soporte, que es hueco, no atraviesa el tambor por lo que tiene dos 

partes ubicados en los extremo de entrada y salida del tambor. Los ejes y el tambor  
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se unen por medio tres ductos de soporte también huecos, dispuestos radialmente 

a 120°.  

Con esta disposición se forma el circuito interior de circulación de agua, que 

ingresa por el eje de entrada, pasa por los ductos radiales, recorre el tambor por el 

intersticio, continúa por los ductos radiales y por el eje de salida abandona el 

sistema. 

 

2.4 APOYOS 

Los ejes de los tambores se encuentran simplemente apoyados en las vigas 

de soporte de la estructura por medio de rodamientos. 

 

2.5 SISTEMA DE TRASMISIÓN 

Es una transmisión flexible formada por una catalina, un piñón para cada 

tambor y una sola cadena que mueve los cilindros a una misma velocidad de giro. 
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Fig. .2.3 Tambor. Componentes y dimensiones principales. 1) Eje con ducto de ingreso de agua. 2) Sistema de trasmisión.3) Apoyo. 4) 

Cilindro exterior de tambor. 5) Intersticio para circulación de agua de enfriamiento. 6) Camiseta interior. 
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2.6 SISTEMA DE ACCIONAMIENTO 

El sistema de accionamiento lo constituye un motor eléctrico y un reductor de 

velocidad. 

El motor eléctrico es asíncrono del tipo jaula de ardilla, de 400 V, trifásico de 

una sola velocidad, que se une a un reductor de velocidad formado por un tren de 

engranajes de ejes paralelos con velocidad de salida de 26 rpm. 

 

2.7 ESTRUCTURA DE SOPORTE 

La estructura está formada por cuatro columnas independientes formadas 

por perfiles estructurales, cada uno de los cuales tiene dos vigas de soporte sobre 

las que se apoyan los rodamientos. 

La estructura metálica es soldada, conformada por perfiles estructurales de 

acero ASTM A36. 

 

 



 
 
 
 
 
 

CAPITULO 3 
 

ASPECTOS TERMICOS 

 
 

3.1 EL PROCESO DE ENFRIAMIENTO 

Debido a que el diseño de la calandria está enfocado en el diseño mecánico 

no se consideran directamente los aspectos térmicos, pero si la influencia que 

pueden tener sobre el desempeño de los materiales de los componentes que estén 

sometidos a algún calentamiento. 

Se necesita reducir la temperatura de la faja de caucho que llega al enfriador 

a la temperatura de 70 °C hasta la temperatura ambiente para que se pueda 

embobinar en un cilindro de almacenamiento intermedio hasta que pueda continuar 

el proceso de fabricación. 

La cara exterior del tambor está en contacto con la faja de caucho, mientras 

que la cara interior está en contacto con el flujo de agua de refrigeración. 

El sistema de refrigeración de los tambores está formado por un sistema de 

tuberías con un ramal de alimentación de agua fría y un ramal de evacuación de 

agua caliente, Fig. 3.1. 

Como las conexiones de alimentación y de evacuación en cada tambor unen 

una pieza fija, la tubería, con una pieza giratoria, el tambor, se tiene una conexión 

apropiada. 
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Fig. 3.1 Disposición de la calandria. 1) Faja de caucho. 2) Tambor. 3) estructura de 

soporte. 4) Ramal de salida de agua caliente. 5) ramal de ingreso de agua 

de refrigeración.  

 

3.2 EFECTO TÉRMICO SOBRE LA ESTRUCTURA 

Como la faja de caucho llega a una temperatura de 70 °C, por lo que la 

máxima temperatura teórica que puede alcanzar el cilindro exterior es de 70 °C, 

cuando los tambores estén detenidos y sin circulación del agua de refrigeración. 

Como para que exista una circulación de calor se requiere una diferencia de 

temperatura, en operación normal la temperatura del cilindro exterior del primer 

tambor que está expuesto la mayor temperatura, siempre será menor a 70 °C 

alcanzándose en promedio una temperatura de 65 °C. El cilindro interior que está 

en contacto solo con la capa de agua estará a una temperatura aún menor. 

En los otros tambores las temperaturas se reducen hasta  

 

La fluencia y el módulo de elasticidad del acero se reducen con el aumento 

de temperatura, pero estos deben ser significativos, así para un aumento de 427 °C 
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estos reducen su valor en un 85 % y para 700 °C esta se reduce al 20 % de su 

valor a temperaturas normales. 

En este caso, considerando una temperatura ambiente de diseño de 20 °C 

la variación de temperatura es como máximo de 40 °C en el primer tambor. El 

coeficiente de dilatación lineal del acero es de α = 0,000012 puede influir si la 

variación de temperatura es grande o los extremos de la pieza están empotrados. 

En este caso se tiene una variación de temperatura pequeña y los extremos 

simplemente apoyados lo que le permite una dilatación axial libre de interferencias. 

Una vez alcanzadas las temperaturas de operación, el sistema no está 

sometido a variaciones de temperatura por lo que no está sometido a esfuerzos de 

fatiga derivados de efectos térmicos. 

El efecto de calentamiento no tiene efectos significativos en el primer 

tambor, que está sometido a las mayores diferencias de temperaturas. En los 

tambores siguientes en los cuales las temperaturas son menores, el efecto es aún 

menos significativo por lo que en el diseño no se tienen en cuenta los efectos 

térmicos.



 
 
 
 
 
 

CAPITULO 4 
 

DISEÑO 

 
 
4.1 METODOLOGÍA DE DISEÑO 

 
El sistema se considera como un conjunto de tambores operando con una 

faja común accionada por una trasmisión por cadena con accionamiento eléctrico y 

reducción de velocidad. La metodología de diseño es: 

DATOS DE ENTRADA 

Geometría de la calandria 

a) Dimensiones de los tambores 

b) Distribución de los tambores 

c) Geometría de la estructura 

d) Accionamiento 

DISEÑO 

Calculo de los tambores 

e) Calculo de la potencia de cada tambor. 

f) Calculo de las fuerzas sobre el tambor. 

g) Cálculo de las fuerzas que actúan sobre los tambores 

h) Cálculo de las reacciones en los apoyos 

i) Calculo por rigidez 

e1)  Cálculo de momentos 

e2)  Cálculo de momentos reducidos 
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e3)  Cálculo de giros  

e4)  Cálculo de flechas. 

j) Selección de rodamientos 

Calculo de la trasmisión por cadenas 

k) Distribución de la cadena 

l) Calculo de la potencia  

m) Selección del piñón 

n) Selección de la cadena 

Selección del reductor de velocidad 

o) Velocidad de salida 

p) Reducción de velocidad. 

q) Potencia 

r) Especificaciones técnicas del reductor. 

Selección del motor eléctrico 

s) Potencia nominal 

t) Velocidad de giro 

u) Factor de servicio 

v) Especificación motor. 

Estructura de soporte 

w) Calculo de la estructura. 
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4.2 PARÁMETROS PARA DISEÑO 

Por las características del proceso y de la instalación, la calandria tiene las 

dimensiones que se muestran en la Fig. 4.1, en la cual se presentan las 

dimensiones de los tambores y su distribución espacial, con dos limitaciones: la 

altura de la faja del tambor más bajo sobre el nivel de piso terminado, debe ser 

como máximo 600 mm y la separación frontal máxima de la estructura de soporte, 

es de de 2200 mm. 

 

 

Fig. 4.1 Geometría y distribución de los componentes de la calandria que 

dependen del proceso 

 

Los parámetros de diseño son: 

Faja: 

Velocidad de desplazamiento : 44.84 m/min. 

Ancho de faja : 1800 mm 

Tambores 
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Dimensiones: 

Diámetro exterior : 584 mm 

Longitud : 1800 mm 

Diámetro interior del eje hueco : 25,4 mm 

Potencia total: 

Potencia de alimentación : 15 hp. 

 

4.3 MATERIALES 

Tambores : Acero ASTM A36 

Ejes : Acero ASTM A36 

 

4.4 TAMBORES 

4.4.1 Descripción 

Son los componentes más importantes de la calandria y están 

conformado por tres elementos: el cuerpo cilíndrico, el eje de soporte y la 

unión radial entre ambos. Para que pueda circular el agua de refrigeración 

por su interior todos estos elementos son huecos formando un circuito de 

circulación de agua. 

El eje hueco de tiene un diámetro interior de 25,4 mm, no atraviesa 

el interior del cuerpo cilíndrico si no tiene dos partes, una por el lado de 

ingreso de agua al tambor, donde tiene el espacio para la ubicación de la 

catalina motriz y un apoyo, la otra parte, por el lado de salida de agua del 

tambor, tiene la longitud suficiente para ubicar el otro apoyo. 

 



 
 

20 

El cuerpo cilíndrico está formado por dos cilindros concéntricos con 

tapas en sus extremos, por lo que entre ellos queda un espacio suficiente 

para el paso del agua. 

La unión del eje hueco y este cuerpo cilíndrico se realiza en ambos 

extremos por tres tubos, con diámetro interior de 25,4 mm dispuestos 

radialmente, separadas entre sí por ángulos de 120 grados como se 

muestra en la figura 4.2. 

 

 

Fig. 4.2 Vista isométrica esquemática del tambor- 

 

Los parámetros de diseño del tambor son los siguientes: 

 

Velocidad de giro : 26  rpm 

Potencia total : 15 hp 

Temperatura : 50 °C 

Diámetro exterior del tambor : 585 mm 

Diámetro interior del eje : 25,4 mm 
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Se tiene que accionar simultáneamente a cuatro tambores del mismo 

diámetro acoplados a una sola faja, Fig. 4.1, que tiene una velocidad de 

avance constante. Por esta razón los tambores deben girar a la misma 

velocidad, manteniendo sus posiciones relativas para minimizar el 

resbalamiento entre los tambores y la faja. 

Como son cuatro tambores, se considera una trasmisión que actúe 

simultáneamente sobre ellos sin resbalamiento, por eso se utiliza una 

transmisión por cadenas de rodillos. 

 

4.4.2 Cargas actuantes 

Para efectos de cálculo el tambor se considera una viga de sección 

variable simplemente apoyada, sobre dos apoyos, estáticamente 

determinada sometida a una carga concentrada aplicada por una trasmisión 

por cadena y una carga distribuida aplicada a una faja. 

Por razones de seguridad, se considera que el cilindro exterior 

resiste toda la carga, que está conformada por: 

- Carga producida por la faja. 

- Carga producida por la cadena 

- El peso propio 

- La reacciones en los apoyos. 

Estas cargas se muestran en la Fig. 4.3. 
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Fig. 4.3 Cargas actuantes sobre el tambor. 
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Fig. 4.4 Dimensiones principales del tambo. Cilindro exterior 
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4.4.2.1 Carga de la faja sobre el cilindro 

Las cargas actuantes sobre el cuerpo cilíndrico del tambor se muestran en 

la Fig. 4.5 

 

26 rpm

Ft1
Ft2

Fc1
Fc2

x

y

Tambor
Catalina

 
Fig. 4.5 Fuerzas sobre el tambor 

 

Las fuerzas que se producen entre la faja y el tambor se expresan 

como: 

θfe
F
F

=
2

1  (4.1) 

1F  = Fuerza en ramal tenso de la faja 

2F  = Fuerza del ramal flojo d 

e la faja 

f = Coeficiente de fricción entre faja y tambor 

θ = Angulo de contacto entre faja y tambor, rad. 

21 FKF ⋅=  (4.2) 

θfeK =  (4.3) 
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La fuerza tangencial neta que actúa sobre el tambor es 

21 FFF −=  (4.4) 

=F Fuerza tangencial neta 

La fuerza total sobre el tambor es 

21 FFF +=  (4.5) 

La magnitud de la fuerza tangencial neta se determinan a partir de la 

potencia, la velocidad de giro y el diámetro. 

Calculo de la potencia de los tambores 

nTP ⋅=  (4.6) 

=P  Potencia 

=T Torque 

=n Velocidad de giro 

rFT ⋅=  
r
TF =  (4.7) 

=r Radio 

 

Para un conjunto de componentes que giran cada uno a  la velocidad ni  con  

un torque Ti  se tiene que la potencia de cada uno es: 

niTiPi ⋅=  (4.8) 

El torque se expresar como: 

FiRiTi ⋅=  (4.9) 

Ri  = Radio exterior 

Fi  = Fuerza neta sobre el tambor 

Cuando la fuerza Fi  como en (4.9) es proporcional a una fuerza constante: 

FKiFi ⋅=  (4.10) 

Ki  = Constante de proporcionalidad de la fuerza constante 
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F   = Fuerza constante 

Para un conjunto de tambores el efecto de la proporcionalidad de las fuerzas 

en cada ramal de la faja se representa en lafigura 4.6 

 

Fig. 4.6. Proporcionalidad de las fuerzas en un conjunto de tambores 

 

Reemplazando en (4.8) se tiene: 

FKiRiniPi ⋅⋅⋅=  (4.11) 

Para el caso que el conjunto de componentes que tienen el mismo radio, 

giran a una misma velocidad, la potencia total resulta: 

∑∑ ⋅⋅⋅= KiFRnPi  (4.12) 
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La faja ejerce sobre cada tambor una fuerza en el lado tenso  y una fuerza 

en el lado flojo La fuerza del lado flojo del tambor menos cargado es: 

∑
∑⋅

⋅
=

Ki
Pi

Rn
F 1  (4.13) 

Cada tambor actúa como una polea motriz, con un ángulo de contacto de 

210 ° y el coeficiente de rozamiento entre faja de caucho y tambor de acero 

es de 0,3 resultando con la ecuación 4.1 una relación de fuerzas de lado 

tenso a lado flojo de K = 3. 

Aplicando sucesivamente la expresión 4.3 se tiene: 

 
Tabla .4.1 Suma de constantes de la fuerza en ramales del tambor 

Ft Ff F
2.99 1.00 1.99
8.94 2.99 5.95
26.73 8.94 17.79
79.93 26.73 53.19

78.9  

 

La fuerza unitaria se obtiene con la expresión 4.13 con los resultados de la  

 

      Tabla 4.2 Fuerza unitaria es las fajas 

2.764
0.292

10718.6
168.3

Velocidad n rad/s
radio R m
Potencia PT W
Fuerza tangencial unitaria Fu N

 

 

La potencia de cada tambor se determina con las expresiones 4.11 
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                      Tabla 4.3 Potencia de cada tambor 

Tambor 1 2 3 4
Factor 1.99 5.95 17.79 53.19

Fu 168.3 168.3 168.3 168.3
Ft 334.9 1001.2 2993.7 8951.2

Torque 97.8 292.4 874.2 2613.8
Potencia 270 808 2416 7224

Potencia total 10718.6  

 

De los cuatro tambores se selecciona para el diseño al tambor que toma la 

mayor potencia y se calculan la fuerza neta y la fuerza total sobre el tambor, 

con las expresiones 4.4 y 4.5. 

 

             Tabla 4.4 Fuerzas sobre el tambor más cargado. 

Lado tenso Ft N 13449.3
Lado flojo Ff N 4498.1
Fuerza tangencial neta Fn N 8951.2
Fuerza sobre el eje FT N 17947.4
Torque Te N∙m 2614
Carga distribuida N/m 9679.32

Fuerzas y torque sobre el tambor más cargado

 

 

4.4.2.2 Carga de la cadena sobre la catalina 

La trasmisión por cadena es una transmisión flexible que tiene un 

ramal tenso y un ramal flojo, con la característica que la fuerza en el lado 

flojo es cero, por lo que el lado tenso está cargado con toda la fuerza de la 

transmisión. Se considera un diámetro de paso de la catalina de 326 mm. 

Con esta consideración aplicando las expresiones 4.6 y 4.7 se tiene: 
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        Tabla 4.5 Torque y fuerza en la catalina del tambor mas cargado. 

Velocidad rad/s 2.764 2.764 2.764 2.764
Potencia W 270.3 808.1 2416.1 7224.1
Torque N∙m 97.8 292.4 874.2 2613.8

D m 0.300 0.300 0.300 300
Fuerza N 651.8 1948.8 5827.0 17422.8

Fuerzas y torques  sobre las catalinas

 

 

    Tabla 4.5 Torque y fuerza en la catalina del tambor más cargado. 

Velocidad de giro rad/s 2.76
Potencia W 7224.1
Torque de la catalina N∙m 2613.8
Diámetro de paso, catalina m 0.300
Fuerza N 17422.8

Fuerzas y torque sobre la catalina más cargada

 

 

4.4.2.3 Peso propio del tambor. 

El peso propio del tambor se estima considerando como referencia el peso 

de otros cilindros se estima conservadoramente un peso de 200 kgf. 

 

4.4.2.4 Resumen de fuerzas 

En resumen, las cargas actuantes calculadas se presentan en la tabla 4.6 y 

en la figura 4.6. 

                         Tabla 4.6 Cargas actuantes en el tambor. 

2735
17423

17947
2943

20890

Resumen de cargas 
Catalina
Torque Tc N-m
Fuerza Fc N
Tambor
Fuerza de faja Ft N
Peso propio Fd N
Total carga concentrada Fcon N
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Fig. 4.7 Fuerzas que actúan sobre el tambor 

 

4.4.3 Reacciones en los apoyos 

Como se han determinado todas las fuerzas que actúan sobre el 

tambor se calculan las reacciones en los apoyos aplicando los métodos 

conocidos de sumatoria de fuerzas y momentos iguales a cero. 

Para este cálculo se considera la fuerza producida por la faja como 

una carga concentrada en el centro de gravedad del cilindro. 

Las fuerzas sobre el cilindro y su diagrama correspondiente y las 

reacciones que se obtienen se muestran en las figuras 4.8 y 49. 
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Fig. 4.8 Fuerzas y momentos que actúan sobre el tambor 
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Fig. 4.9 Diagrama para determinar las reacciones en los apoyos 
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4.4.4 Calculo por flexión 

Para determinar la deformación del tambor se aplica método de 

cálculo gráfico y verificar si las la flecha que se produce en el tambor esta 

dentro de los límites aceptados para este caso que se considera como un 

caso de ejes de maquinaria en general con una relación de flecha máxima a 

longitud de eje entre apoyos de: 

Ymáx <16 mm/m.  

Estas fuerzas se distribuyen en el tambor como se muestra en la 

figura 4.11, las que se corresponden con la figura 4.10. 

 

 

Fig. 4.10 Diagrama de fuerzas distribuidas sobre el tambor 
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Fig. 4.11 Distribución de fuerzas y momentos sobre el tambor. 
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Fig. 4.12 Diagrama de cortes 
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Fig. 4.13 Diagrama de momentos 
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A partir del diagrama de momentos se determina el diagrama de 

momentos reducidos 

 

Tabla 4.7 Determinación de los momentos reducidos 
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Fig. 4.14 Diagrama de momentos reducidos 
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Fig. 4.15 Diagrama de giros
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Para que cierre la curva deformada del eje, flechas, se traza el eje 

auxiliar que según la tabla 4.7 

 

 

Tabla 4.7 Determinación del eje auxiliar 

ai bi ai•bi
0 0 0

100 1.8 180
80 4.87 390
180 6.19 1114
180 6.16 1109
180 6.06 1091
180 5.87 1057
180 5.66 1019
180 5.42 976
180 5.21 938
180 5.00 900
180 4.84 871
180 4.71 848
80 3.36 269

0
1960 10580

bo 5.40

j

b
 a

c

e
f
g
h
i

k
l
m
n
q

d

 

 

Po tanto el eje auxiliar necesario para obtener el diagrama de flechas 

con su eje horizontal se traza a 5.4 cm debajo del eje del diagrama de giros, 

Fig. 4.16. 
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Fig. 4.16 Diagrama de giros 
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La flecha máxima se determina con: 

yyEyfmáx )(⋅=  (4.14) 

 fmáx = Flecha máxima, m 

 y  = Máxima deformación en el diagrama de flechas, cm 

 yyE )( = escala del diagrama de flechas, m/cm 

Para determinar si la flecha obtenida es aceptable, esta se divide 

entre la longitud del eje entre apoyos, y entonces: 

Ymáx
L

fmáx
<

 (4.15)
 

L = longitud entre apoyos, m 

Ymáx = Máxima flecha por metro de longitud, mm/m 

En el diagrama de flechas se observa que: 

y = 1,56 cm 

yyE )( = 2,53 x 10-5 m/cm 

fmáx = 0.039 m 

L = 2.06 m 

La relación entre flecha máxima y longitud del eje resulta: 

L
fmáx

=0.019 

Este valor es menor que el ratio establecido de 16 mm/m para máquinas de 

propósitos generales, por lo que el eje se considera aceptable. 
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4.4.5 Calculo por resistencia 

Se realiza considerando el método de la ASME.  

Por la geometría del tambor corresponde al caso de un eje hueco de 

sección variable. 

Por las condiciones de carga, corresponde a un eje sometido a 

torsión y flexión sin carga axial. 

Por el material corresponde a ejes de acero. 

Para estas condiciones la fórmula de la ASME es: 

 

( ) ( )22
43

0
1
16 MmKTtK

Kd
Ssd ⋅+⋅

− 







=
π

(4.16) 

Ssd = Esfuerzo de diseño 

de  = Diámetro exterior 

di = Diámetro interior 

K = Relación de diámetros 

de
diK =

 (4.17)
 

tK = Factor de carga de momento torsor. 

mK =Factor de carga de momento flector 

T = Momento torsor 

M = momento flector 

Para determinar el esfuerzo permisible se considera el menor valor 

de: 

SySd ⋅= 30,  (4.18) 

SuSd ⋅= 180,  (4.19) 
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Sd = Esfuerzo permisible 

Sy = Esfuerzo de fluencia 

Su = Esfuerzo de rotura 

 

30000
55000
9000
9900

3
1

0.333
18928

1.5
11813

1.0
5873

Esfuerzos sobre el eje Punto C
Diametro exterior do pulg
Diámetro interior di pulg
Relación de diámetros k
Momento flector M lb-pulg
Factor de flexión Km
Momento torsor T
Factor de torsión Kt

psi

Esfuerzo de fluencia Sy psi
Esfuerzos permisibles

Esfuerzo de rotura Su psi
Esfuerzo permisible al corte Ssd psi

psi

 

 

4.4.6 Cálculo por torsión 

4.4.6.1 Esfuerzo cortante torsional 

El máximo se produce en el punto más alejado del eje, que es el 

radio exterior c del eje: 

J
cT

máx
⋅

=τ
 (4.20)

 

c = Radio del punto más alejado del eje. 

J  = Momento polar de inercia. 

• Para ejes circulares huecos: 

( )
32

44 dDJ −⋅
=
π

 (4.21) 

D= Diámetro exterior 

d = Diámetro interior 
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• Se define el módulo polar Zp como: 

c
JZp =

 (4.22)
 

y entonces: 

Zp
T

máx =τ
 (4.23)

 

T = 2 613 N∙m 

De = 70 mm 

Di = 25,4 mm 

El momento polar de inercia de la sección es: 

J  = 2 316 318 mm4 

El módulo de la sección polar es: 

Zp = 66 181 

El esfuerzo máximo es: 

máxτ  = 39,5 MPa 

 

4.4.6.2 Deformación por torsión 

JG
LT
⋅
⋅

=θ
 (4.24)

 

θ = Ángulo de torsión 

L = Longitud entre los puntos donde se calcula la torsión 

G = Módulo de elasticidad en cortante del material del eje 

 

El ángulo de torsión es inversamente proporcional al momento polar 

de inercia. El eje, que es de acero, tiene tres secciones de longitudes con 

diferentes diámetros, es decir con diferentes momentos de inercia. 
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El tramo crítico es el tiene el menor diámetro exterior y está sometido 

al mayor par torsor, situación que se presenta en el tramo A-C del eje que 

está entre la catalina y el tambor, Fig. 4.15 por lo que con: 

 

L = 180 mm 

G = 80 GP. 

El ángulo de torsión resulta: 

θ = 0,013 rad 

θ = 0,148 grados 

 

En los otros dos tramos el diámetro exterior es relativamente grande 

y el par al que está sometido es bajo por lo que los ángulos de torsión no 

son significativos. 

 

4.4 RODAMIENTOS 

Los rodamientos están sometidos a una carga puramente radial, y por 

razones de montaje gira la pista interior. La selección se realiza según las 

recomendaciones de ISO 281:1990 

Se seleccionan  rodamientos de bolas de unan hilera. 

4.4.1  Carga equivalente 

Se determina con la expresión: 

P = V∙R (4.25) 

P = Carga de diseño 

V = Factor de rotación 

 

En este caso se tiene que la carga equivalente es: 
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R = 28 757 N 

V = 1.0 

P = 28,7 k N 

 

4.4.2 Duración de diseño 

La calandria se considera una máquina de propósito general por lo 

que se establece un periodo de vida de 25 000 horas. 

 

4.4.3 Capacidad de carga básica requerida 

Esta capacidad se determina con la expresión: 

k

P
C

L
L









=

210

2

 (4.26)
 

L2 = Revoluciones esperadas con la carga de diseño 

L10 =Número de revoluciones de 10 6 rpm. 

C = Carga básica a 10 6 rpm 

k = Coeficiente por tipo de rodamiento 

 

El número de revoluciones esperadas con la carga de diseño es: 

NhoL ⋅=2  (4.27) 

ho= Horas de operación del equipo, h 

N = Velocidad de giro, rpm 

Las horas esperadas a la carga de diseño son: 

 

Aplicando las condiciones de diseño se tiene: 

De = 70 mm 

P2 = 28 757 N 
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k  = 3 (Rodamientos de bolas) 

L10  = 106 rpm 

 

k

P
P

L
L









=

2

10

10

2

 (4.28) 

Las rpm que se obtienen en las condiciones de diseño son: 

 

ho = 25 000 h 

N = 26 rpm 

La carga básica de diseño resulta 

P2 = 25 kN 

 

4.4.5 Selección del rodamiento. 

Debido a la disposición de los ejes de los tambores y la ubicación de 

las vigas soporte donde estos se deben apoyar, la mejor alternativa es 

utilizar soportes de pie. 

Se seleccionan soportes de tipo SNL, que son intercambiables con 

los soportes SNA. 

Debido a que los ejes no tienen resaltos para fijar los rodamientos, se 

utilizarán manguitos de fijación. 
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Rodamiento  

Debido a que los soportes son dos vigas en cantiléver ubicadas una 

frente a otra sin continuidad física se podría producir un desalineamiento 

entre los ejes de los rodamientos por lo que para compensar esta posibilidad 

se utilizan rodamientos con contacto angular de una hilera. 

 

Diámetro del eje 70 mm 

Código de rodamiento               1316 K 

Capacidad estática Co  40.5 kN 

Capacidad de carga dinámica  C 68 kN 

Las capacidades estática y dinámica superan las capacidades calculadas. 

 

Soporte 

Código soporte SNL 516-613 

Manguito de fijación 

Código de manguito H 316 
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4.5 TRASMISIÓN POR CADENAS 

La trasmisión por cadenas se muestra esquemáticamente en la fig. 4.17 

 

 

Fig. 4.17  Sistema de Transmisión por cadenas.  Rueda motriz M, ruedas 

conducidas A, B, C, D. Ruedas guías G 

 

La disposición de los diámetros de paso de las ruedas dentadas y recorrido 

de la cadena se muestra en la figura 4.18. Como estas tienen el mismo diámetro se 

considera como catalina a la rueda motriz y piñones a las ruedas conducidas.  
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Fig. 4.18 Recorrido de la cadena en los piñones 

 

H= Distancia vertical entre ejes de piñones 

L = Distancia horizontal entre ejes de piñones 

d = Diámetro de paso de las ruedas 

β = Angulo del punto de tangencia de la cadena 

L1 = Proyección horizontal de tramo recto de la cadena 

H1 = Distancia vertical entre extremos de tramo recto de cadena 



 
 

53 

 

De la figura 4.19 se obtienen las siguientes expresiones: 

Tramo recto de la cadena 

𝐿𝐿1 =  𝐿𝐿 + 𝑑𝑑 ∙ 𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠(𝛽𝛽) (4.29) 

Relación entre la distancia vertical entre eje de piñones 

 

𝐻𝐻 =  �𝑑𝑑
2
� ∙ 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑠𝑠(𝛽𝛽) + 𝐻𝐻1 + �𝑑𝑑

2
� ∙ 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑠𝑠(𝛽𝛽) (4.30) 

𝐻𝐻 =  𝑑𝑑 ∙ 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑠𝑠(𝛽𝛽) + 𝐻𝐻1 (4.31) 

𝑡𝑡𝑡𝑡𝑠𝑠(𝛽𝛽) =  𝐻𝐻1
𝐿𝐿1

 (4.32) 

𝐻𝐻1 = 𝐿𝐿1 ∙ 𝑡𝑡𝑡𝑡𝑠𝑠(𝛽𝛽) (4.33) 

 

Reemplazando (4.33) en (4.31) se obtiene: 

 

𝐻𝐻 =  𝑑𝑑 ∙ 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑠𝑠(𝛽𝛽) + 𝐿𝐿1 ∙ 𝑡𝑡𝑡𝑡𝑠𝑠(𝛽𝛽) (4.34) 

Para tener una expresión en función del ángulo β: 

 

𝐻𝐻 =  𝑑𝑑 ∙ 𝑐𝑐𝑐𝑐𝑠𝑠(𝛽𝛽) + �𝐿𝐿 + 𝑑𝑑 ∙ 𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠(𝛽𝛽)� ∙ 𝑡𝑡𝑡𝑡𝑠𝑠(𝛽𝛽) (4.35) 

En la expresión (4.35) son datos conocidos la distancia entre ejes H y 

longitud entre ejes L y son desconocidos el diámetro de paso d y el ángulo β  por lo 

que resulta una ecuación indeterminada. 

La expresión (4.35) se puede reordenar de la manera siguiente: 

 

𝐻𝐻 =  𝑑𝑑 ∙ �𝑐𝑐𝑐𝑐𝑠𝑠(𝛽𝛽) + 𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠(𝛽𝛽) ∙ 𝑡𝑡𝑡𝑡𝑠𝑠(𝛽𝛽)� + 𝐿𝐿 ∙ 𝑡𝑡𝑡𝑡𝑠𝑠(𝛽𝛽) (4.36) 
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En este caso si se asume un valor para el diámetro d, solo queda el ángulo 

β como incógnita. Pero este ángulo β está afectado por funciones trigonométricas 

por lo que resulta conveniente resolver la ecuación de manera iterativa. 

 

Dimensiones de la cadena 

 

En el esquema de distribución de los piñones se seleccionan tres ruedas 

dentadas, como se muestra en la figura. También se considera una rueda ficticia 

complementaria tangente a las 2 ruedas, como se indica en la figura 4.19 

  

 

Fig. 4.19 Esquema para cálculo de cadena. 

Cuando la cadena pasa entre los piñones es tangente a ellos los puntos y A 

la rueda complementaria de diámetro D. 
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En este caso se tiene: 

 

D = Diámetro de la rueda complementaria 

C = Distancia entre centros 

 

El diámetro de la rueda complementaria D se obtiene del esquema de la 

figura 4.5 y se expresa como:  

𝐷𝐷 =  2∙𝐻𝐻−𝑑𝑑∙cos (𝛽𝛽)
𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐𝑐(𝛽𝛽)  (4.37) 

La distancia entre centros resulta: 

𝐶𝐶 =  𝐿𝐿 + �𝑑𝑑+𝐷𝐷
2
� ∙ 𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠(𝛽𝛽) (4.38) 

Para una cadena de paso P que opere con las ruedas real y complementaria el 

diámetro de paso es: 

𝑑𝑑 = 𝑃𝑃

𝑐𝑐𝑠𝑠𝑠𝑠�180𝑁𝑁1�
 (4.39) 

P = paso de la cadena 

N1 es el número de dientes del piñón 

 

Selección de la cadena 

 

Inicialmente se asumen el paso y el número de dientes del piñón teniendo 

en cuenta pasos estándares y número de dientes recomendados. 

 

P = 44,45 mm (1 3/4pulgadas) 

N1 = 23 dientes. 
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Con estos valores se obtiene el diámetro de paso del piñón  

d = 326 mm (4.40) 

Con la expresión 4.36 luego de varias iteraciones se obtiene el valor del 

ángulo: 

H = 362  mm 

L = 755  mm 

β = 2,70 ° 

Los valores que se obtienen para el diámetro de la rueda complementaria y 

la distancia entre centros son: 

D = 420.0 mm 

C = 783,4 mm 

 

Esta distancia expresada en pasos resulta: 

C(p)= 17,6 pasos. 

 

En este caso se tiene como condiciones que la velocidad de giro es menor 

de 100 rpm, y que la cadena es abierta, por lo que no se cierra sobre las ruedas 

real y complementaria imaginaria. Esta distancia entre centros no existe físicamente 

y es solo referencial para dimensionar la cadena. 

 

Con  la expresión (4.29) se obtiene L1 y con (4.33) se obtiene H1, Fig. 4.9: 

L1 = 770,3 mm 

H1 = 36,3 mm 

La longitud recta de la cadena se calcula con: 

 

𝐿𝐿𝐿𝐿 = √𝐿𝐿12 + 𝐻𝐻12 (4.41) 
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Reemplazando los valores determinados para L1 y H1 se tiene: 

Lr = 771,2 mm 

Para determinar si la cadena engrana exactamente en sus extremos con el 

primer diente del punto de tangencia de cada rueda dentada se verifica que su 

longitud contenga un número entero de pasos: 

 

𝑠𝑠𝑛𝑛 =  𝐿𝐿𝐿𝐿
𝑝𝑝

 (4.42) 

Luego de varias iteraciones se selecciona un paso estándar de 44,45 mm 

resulta que el número de pasos es: 

Np = 23  

Como la distribución de los tambores es igualmente espaciada queda 

garantizado que la cadena puede envolver perimetralmente a todas las ruedas 

dentadas. 

 

Potencia de diseño. 

𝑃𝑃𝑑𝑑 =  𝑃𝑃𝑐𝑐 ∙ 𝑓𝑓𝑠𝑠 (4.43) 

Pd = potencia de diseño de la cadena 

fs = Factor de servicio. 

 

En el sistema la faja se desplaza sobre los tambores de forma continua, su 

sentido de giro no es reversible, y no tiene una carga pulsante, ni está sometida a 

impactos severos y como es  accionada por un motor .eléctrico, se considera de 

clase B 

Por estas consideraciones se asume: 

𝑓𝑓𝑠𝑠 =  1 
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La rueda motriz suministra toda la potencia requerida, de 15 hp, resulta que 

la potencia de diseño de la cadena es:  

 

Fig. 4.20 Grafico para selección de cadenas 

𝑃𝑃𝑐𝑐𝑑𝑑 =  11,5  𝑘𝑘𝑘𝑘 
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Como se ha seleccionado un paso de 44,45 en la Fig. 4.20 se tiene que una 

cadena 28 B a 26 rpm puede transmitir: 

 𝑃𝑃𝑐𝑐 =  12,5  𝑘𝑘𝑘𝑘 

Resulta aceptable utilizar una sola cadena. 

 

Piñones. 

El diámetro de paso se calcula con la expresión: 

 

𝑑𝑑 = 𝑝𝑝
�180𝑁𝑁 �

 (4.44) 

Con el paso de la cadena seleccionada se asume un número de dientes 

hasta obtener el diámetro de paso de la expresión 4.44 el que se obtiene cuando el 

número de dientes N es de 23. 

Los piñones cumplen con las recomendaciones de la norma ISO R/606. Por 

facilidad de construcción y montaje se seleccionan todos los piñones de las 

dimensiones. 28 b- 44,45 – 30,99  de 23 dientes, tal como se muestra en el anexo. 

 

4.6 SISTEMA DE ACCIONAMIENTO 

El sistema de accionamiento está conformado por un motor eléctrico y un 

reductor de velocidad. La potencia total del sistema se determina con: 

Pu = Potencia de accionamiento de tambores. 

Pr = Potencia en rodamientos  

Pt = Potencia de pérdidas en las cadenas 

Prv = Potencia de pérdidas en reductor de velocidad 

 

                                                          𝑃𝑃𝑡𝑡 =  𝑃𝑃𝑃𝑃
𝜂𝜂𝜂𝜂

 (4.45) 
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La potencia de accionamiento de los tambores es la potencia útil del sistema 

que es de 15 HP 

La potencia de pérdidas en los rodamientos se obtiene con: 

𝜂𝜂𝐿𝐿 =  𝜂𝜂𝜂𝜂𝑁𝑁𝐿𝐿 (4.46) 

 

Nr = Número de rodamientos 

ηi  = Eficiencia de rodamientos 

ηrv = Eficiencia de reductor de velocidad 

ηcc = eficiencia de contacto de cadenas 

 

Los datos correspondientes son: 

Nr = 12 

ηi  = 0,99 

ηrv = 0,94 

ηcc = 0.92 

Remplazando se tiene: 

𝜂𝜂𝑡𝑡 =  𝜂𝜂𝐿𝐿 ∙ 𝜂𝜂𝐿𝐿𝜂𝜂 ∙ 𝜂𝜂𝑐𝑐𝑐𝑐 (4.47) 

ηt = 0.77 

La potencia del motor resulta:               Pt = 19.5 HP 

MOTOR ELECTRICO 

Carcasa 180 L 

Potencia 20 HP 

Número de polos 6 

Frecuencia  60 Hz 

Velocidad 1 170 rpm 
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REDUCTOR DE VELOCIDAD 

Reductor de velocidad de triple reducción modelo 4320 Fig. 4.21de las 

siguientes características 

Potencia 22,2 HP 

Velocidad de entrada 1170 rpm 

Velocidad de salida 25 rpm 

Triple reducción 

 

 

Fig. 4.21Reductor de velocidad. 

Sus dimensiones y detalles se muestran en el anexo A3 

 

4.7 ESTRUCTURA DE SOPORTE 

La estructura de soporte está formada por cuatro columnas como se 

muestra en la figura 4.22. Las columnas, Fig.4.23 de soporte son independientes 

para facilitar las operaciones de montaje y mantenimiento así como de la instalación 

de la faja de caucho, tiene su extremo superior libre y su extremo inferior 

empotrado. 
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C

C

 

4.22 Estructura de soporte 
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Fig. 4.23 Columna de soporte 

 

Las columnas son perfiles compuestos formadas por un planchas de acero 

estructural con dos vigas horizontales en voladizo soldada a la columna.  

Las columnas más cargadas son las que están en el lado de las cadenas de 

transmisión. La carga corresponde al peso del tambor resulta pequeña, la fuerza 

F1y corresponde a la fuerza horizontal producida por la transmisión por cadenas. 
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4.7.1 Viga en voladizo 

Sus detalles se muestran en la figura 4.24 

 

Fig. 4.24 Viga en voladizo. 

Según el esquema de la figura 4.24 se tiene: 

 

F1 = 28 757  N 

y 1 =  240  mm 

My =   1 750 000 N·mm 

Mz1 =  6 901 680 N·mm 

M1 =  7 120 090 N·mm 
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Fig. 4.25 Diagrama de fuerzas y momentos sobre la viga 

 

Módulo requerido 

σ =  150 N/mm2 

S =  47 467 mm3 

 

Los parámetros de un perfil estructural se muestran en la figura 4.26 
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Fig. 4.26 Parámetros del perfil estructural 

 

Perfil seleccionado IPR 150 x 100 

h = 150 mm 

b = 100 mm 

ta = 5.46 mm 

tb = 5.48 mm 

Sx = 91 100  mm3 

El módulo del perfil es mayor que el requerido por lo que su selección 

es adecuada. 

4.7.2 Columna 

         Dimensiones de la columna, Fig.4.11 

Hs = 362 mm 

HR = 724 mm 

Hi = 362 mm 

Hb = 500 mm 
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La longitud total de la columna es: 

Lc =  1,95  m 

Cálculo por resistencia a la flexión  

Fuerzas y distancias de aplicación 

Fcs  = 50000 N 

Hcs = 1948 mm 

F1y  = 28 757 N 

H1y = 1 586 mm 

F2y  = 28 757 N 

H2y = 862 mm 

Fci  = 50 000 N 

Hci = 500 mm 

 

Momentos 

Mz1 = 97 400 000 N·mm 

Mz2 = 45 608 602 N·mm 

Mz3 = 24 788 534 N·mm 

Mz4 = 25 000 000 N·mm 

Momento total: 

Mz = 192 828 903 N·mm 

Módulo requerido 

Sc = 1 285 526 mm3 

En este caso los perfiles estándar no tienen el módulo requerido por lo que 

se utiliza un perfil construido con plancha de acero con las dimensiones siguientes: 

 

h = 322 mm 
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b = 130 mm 

ta = 36 mm 

tb = 20 mm 

Sx = 1 356 865  mm3 

Ha = 250 mm 

Ha/ta = 12,5  

 

Se observa que el módulo del perfil construido tiene un módulo mayor que el 

requerido y la relación de estabilidad del alma es menor que 40, por lo que el perfil 

es adecuado. 

 

Cálculo de efecto de columna. 

La columna de soporte tiene un extremo empotrado y un extremo libre, 

resulta conveniente seleccionar un perfil de sección recta de dimensiones iguales a 

las de la viga horizontal, Fig. 4.26.  

Longitud de la columna L : 1,95 m 

Coeficiente por extremos  

Empotrado – libre K : 2,1 m 

 

Se determina la relación de esbeltez considerando: 

Radio de giro 

𝐿𝐿 = �𝐼𝐼
𝐴𝐴
 (4.48) 

Momento de inercia I : 2.18x108 mm4 

Area de la sección A : 14 630 mm2 

 r = 123,2 mm 
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Relación de esbeltez 

𝐿𝐿𝑠𝑠 = 𝐾𝐾∙𝐿𝐿
𝐿𝐿

 (4.49)   

Le = 42,6 m 

Constante de columna 

𝐶𝐶𝑠𝑠 = �2∙𝜋𝜋2∙𝐸𝐸
𝑐𝑐𝑠𝑠

 (4.50) 

 Ce = 128.4 m 

Como 𝐶𝐶𝑠𝑠 > 𝑳𝑳𝑳𝑳 

Para determinar la carga crítica se utiliza la fórmula de Johnson: 

𝑃𝑃𝑐𝑐𝐿𝐿 = 𝐴𝐴 ∙ 𝑆𝑆𝑆𝑆 ∙ �1−
𝑆𝑆𝑆𝑆∙�𝐾𝐾∙𝐿𝐿𝐿𝐿 �

2

4∙𝜋𝜋2∙𝐸𝐸 � (4.50) 

Pcr = 3 442 kN 

La carga admisible se expresa como: 

𝑃𝑃𝑡𝑡𝑑𝑑𝑃𝑃 = 𝑃𝑃𝑐𝑐𝐿𝐿
𝑓𝑓𝑐𝑐

 (4.51) 

Factor de seguridad: fs= 3 

Padm = 1 122 kN 

 

La presión admisible resulta mayor que la carga aplicada por lo que el perfil 

seleccionado es aceptable.



 
 
 
 
 
 

CAPITULO V 

COSTOS 

 
 

1.1 COSTO DE FABRICACIÓN 

El costo de fabricación se obtiene considerando que los tambores son 

fabricados de planchas acero A36 roladas y soldadas. 

La estructura de soporte está construida de perfiles de planchas soldadas. 

Los equipos y accesorios, como catalinas, cadenas, reductor de velocidad y 

motor eléctrico son de fabricación estándar. 

Estos se presentan en el siguiente cuadro: 

Tabla 5.1 Costos 

 

1.2 COSTO DE OPERACIÓN 

 
Costo de energía 

Se consideran 6 días de operación con turnos de 8 horas, con un costo de 

0.03 US$ por kWh, por lo que es costo anual es de 760 US$ anuales. 

 

Costo Costo 
           DESCRIPCION Cantidad Unidad unitario total

US$ US$
Tambores 4 uu 800 3200
Estructura de soporte 1 uu 2500 2500
Catalina 6 uu 50 300
Cadenas 8.4 m 10 84
Reductor de velocidad 1 uu 2500 2500
Motor eléctrico 1 uu 3800 3800

12384
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Costo de mantenimiento  

Por ser un equipo nuevo, se considera un costo promedio igual al 5 % del 

monto de inversión, por lo que este costo es de 619 US$ anuales. 

 

Mano de obra 

Este equipo no requiere supervisión permanente, si no solo un control 

periódico, por lo que solo se considera el 25 % del costo de un operario, por lo que 

se estima un costo de US$ 900 anuales. 

 

5.3 COSTO ANUAL 

Por lo considerado anteriormente, el costo de operación anual resulta de 

2279 US$ 

 

 



 

 

 

 

CONCLUSIONES 

 
 

Al finalizar el desarrollo del trabajo de la tesis se llega a las siguientes conclusiones: 

 

1 Que el sistema de transmisión por cadenas diseñado en forma envolvente 

para mover cuatro piñones simultáneamente resulta técnicamente 

adecuado. 

 

2 El método de diseño propuesto para garantizar el engrane de la cadena 

envolvente en los cuatro piñones y la catalina, basado en un piñón 

complementario ficticio, garantiza el engrane con la aproximación suficiente. 

 

3 El esquema de cuatro columnas independientes, propuesto para facilitar el 

montaje y mantenimiento de los tambores se obtiene con perfiles fabricados 

con planchas de espesor estándar. 

 
4 Los efectos térmicos que se producen no son significativos en cuanto a 

reducción de resistencia mecánica, esfuerzos por dilatación térmica y fatiga. 
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ANEXO A1 
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ANEXO A2 
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Anexo A3 
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ANEXO A4 
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ANEXO B1 
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ANEXO B2 
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ANEXO C1 
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ANEXO C2 

MOTORES ELECTRICOS 

 

Motor seleccionado: 20 HP Carcasa 180L 
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Carcasa 132 a 200 

 

 

 

 

 
 



 
 

85 

 

 



 
 

86 

 

 



 
 

87  



 
 

88 

 

ANEXO D1 

 

REDUCTORES DE VELOCIDAD 
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ANEXO D2 
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ANEXO D3 
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ANEXO D4 
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