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INTRODUCCIÓN 

 

La industria moderna y emergente reclama día tras día, la necesidad de 

optimizar los procesos, en la búsqueda de la maximización de los beneficios y 

mejoras en la competitividad, sobre todo, en el actual panorama mundial globalizado, 

que exige a los industriales elevar su productividad, logrando de esta forma el ingreso 

tanto en los mercados nacionales como internacionales. 

  

Diversos factores afectan directamente los beneficios que una empresa pueda 

reportar, tales como: Las materias primas, los costos de producción, la eficiencia de 

los procesos, los costos de transporte, etc. La tendencia mundial en la búsqueda de 

soluciones óptimas, ha estrechado el diseño con la automatización,  logrando ejecutar 

eficazmente la continuidad y ritmicidad de los procesos de manufactura, de forma 

sinérgica, permitiendo elevar la productividad hasta niveles muy satisfactorios.  

 

Bajo ese esquema, se destacan las empresas emergentes que han entendido y 

asimilado, que el  diseño y la automatización deben trabajarse a la par, logrando 

ganar espacio en los mercados. Tal es el caso de la compañía Técnica Monte Blanco,  

la cuál en sus diferentes diseños ha conseguido dicha integración, marcando la pauta 

en el negocio de las brochas. 

 

Continuando con esa política, en una de sus líneas de producción, se presenta 

la necesidad de optimizar el proceso de empaquetado, específicamente en la línea de 

producción de virolas, que son el componente metálico de las brochas que acopla el 

mango con la cerda, las cuales vienen de diversos tamaños, específicamente  entre 12 

milímetros (1/2”) y 150 milímetros (6”) que corresponden a los diferentes tipos de 

brochas comerciales. Para tal fin, se plantea el diseño de un sistema de “ordenado-

empaquetado” automático, que permita reducir los costos de fletado, disminuyendo el 

volumen de los paquetes al mínimo, de forma tal que se maximicen los beneficios de 

la empresa. 
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A tales fines se desarrolló la presente investigación, partiendo de un conjunto 

de ideas, que unidas con las bases teóricas de la ingeniería de diseño, la experiencia 

del personal técnico y profesional de la empresa y la colaboración del cuerpo 

académico de la Universidad Central de Venezuela, resultaron en un proyecto 

totalmente fundamentado y estructurado en detalle, para la futura construcción del 

sistema de “ordenado-empaquetado” automático de virolas.  
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PERFIL DE  LA EMPRESA  “ TECNICA MONTE BLANCO C.A.” 

 

Creada: Diciembre 1984 

 

Productos de la compañía: 

 

• Virolas para brocha. 

 

• Tubería flexible metálica.  

 

• Tubería flexible plástica.  

 

Máquinas para producir brochas:  

 

• Máquinas automáticas de virolas. 

 

• Máquinas semiautomáticas de virolas. 

 

• Maquinas montadoras de cabezales. 

 

• Máquinas limpiadoras de cabezales. 

 

• Máquinas clavadoras semiautomáticas (en desarrollo). 

 

• Máquinas clavadoras automáticas (en desarrollo). 

 

Productos de exportación: 
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• Virolas : exportadas para México, Chile, Colombia. También se venden en el 

mercado nacional. 

 

• Máquinas: vendidas a compañías en Chile, Perú, Brasil, México, Inglaterra, 

Turquía, Grecia, Indonesia, Japón, Portugal. También vendidas en Venezuela. 

 

Breve reseña histórica 

 

La compañía inicia actividades en 1984 produciendo algunas máquinas e 

insumos para el trabajo agrícola, tales como bebederos automáticos para ganado 

vacuno, marcadores de ganado vacuno, procesadores de yuca y otras herramientas 

manuales para  tal fin. 

 

Durante 1985  la compañía inició el diseño de la máquina de virolas, con la 

finalidad de producirlas para el mercado nacional. 

 

En 1990 la empresa comenzó a ofrecer máquinas automáticas de virolas para 

exportación. 

 

En 1991 la empresa desarrolló y construyó máquinas para la producción de 

tubos metálicos flexibles contando con su propia producción en 1992. 

 

En 1992 fue presentada la máquina automática de virolas en la feria 

internacional “Interbrossa” en Freiburg Alemania, así como en las ferias siguientes 

(1996 y 2000), se presentaron las máquinas que se continuaron desarrollando al 

transcurrir de esos años. 
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CAPITULO I 

 
1. EL PROBLEMA 

 

1.1. FORMULACIÓN DEL PROBLEMA 

 

La compañía Técnica Monte Blanco ubicada en el conjunto industrial del este 

Km. 9, carretera Petare-Santa Lucía, produce virolas, componente que es empleado 

en el ensamblaje de brochas, utilizando para su fabricación  la “Máquina Automática  

de Virolas Modelo V”, con una rata de producción  ajustable, dependiendo del 

tamaño de la virola, de 40 a 90 piezas por minuto, totalmente automatizada. 

 

Surge la necesidad de ordenar y empaquetar automáticamente las virolas 

desde la máquina productora, buscando optimizar  el espacio ocupado, en procura de 

llevar los paquetes al mínimo tamaño posible, reduciéndose notablemente los costos 

por fletado, ya que en la actualidad las piezas producidas son depositadas a granel en 

cajas, ocupando un volumen bastante considerable, nada eficiente, generando costos 

no deseables para la empresa. 
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1.2. OBJETIVOS 

 

1.2.1. OBJETIVO GENERAL 

 

Diseñar un sistema automático de ordenamiento y embalaje de virolas de 

diversos tamaños, para ser acoplado a la línea de producción de las mismas, lo cual 

permita reducir significativamente los costos de fletado. 

 

1.2.2. OBJETIVOS ESPECÍFICOS 

 

1. Cuantificar los beneficios del diseño de un sistema de ordenamiento y 

empaquetado de virolas en función de los costos de fletado. 

 

2. Determinar la alternativa más viable para el ordenamiento automático de 

virolas  de diferentes tamaños, en consistencia con la forma de producción de 

las piezas. 

 

3. Determinar el/los tamaño(s) de paquete(s) más adecuado(s) en base a los 

diferentes tamaños de virolas. 

 

4. Diseñar el sistema conjunto “ordenamiento-embalaje”, de acuerdo con la 

solución planteada. 

 

5. Seleccionar los controladores, materiales y componentes de máquinas, 

necesarios de acuerdo al diseño. 
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1.3. JUSTIFICACIÓN DE LA INVESTIGACIÓN 

 

Lograr elevar la rentabilidad es uno de los objetivos de toda empresa, y la 

forma de conseguirlo es muy diversa, de acuerdo a las condiciones del medio donde 

ésta se desenvuelve. A nivel industrial, la maximización de beneficios parte desde los 

proveedores de materias primas, hasta la distribución y venta de los productos. Es por 

ello que la revisión en cada uno de los eslabones de la cadena manufacturera es 

fundamental, ya que todas las etapas contienen una serie de variables, que en muchos 

casos pueden ser mejoradas, a fin de elevar las ganancias netas. 

 

 En el caso de la empresa Técnica Monte Blanco, la etapa de empaquetado de 

la   línea de producción de virolas, se pretende mejorar significativamente, ordenando 

automáticamente las mismas, que  actualmente son depositadas a granel en cajas, 

ocupando un volumen mayor del necesario. De esta forma, se logrará una reducción 

efectiva en el volumen de paquetes, manteniendo intacta la cantidad de unidades 

producidas, consiguiendo de esta forma una baja importante en los costos de fletado, 

que sin ninguna duda, incrementarán las ganancias netas de la compañía, 

justificándose de esta forma, el desarrollo del proyecto de ordenado automático de 

virolas.  
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1.4 LIMITACIONES 

 

 Básicamente, las limitaciones podemos enmarcarlas en dos grandes grupos, el 

primero, el de las limitaciones naturales y el segundo, el las limitaciones impuestas. 

 

 Como toda máquina que va a pasar a formar parte de una cadena de 

producción, la ordenadora de virolas debe lograr establecer la sinergia con el sistema, 

adaptándose a las restricciones y condiciones impuestas por el mismo, así como del 

ambiente donde ésta se va a desempeñar. En este caso particular, la principal 

limitación corresponde a la altura del dispositivo, que no puede alcanzar una cierta 

cota, que corresponde a la altura del lugar en que se encuentran las máquinas de 

virolas, debido a que en ese caso, el diseño representaría un problema adicional al 

planteado. 

 

 Por otro lado, el lapso tiempo establecido para la culminación del trabajo 

especial de grado, representa una limitación ajena al diseño, pero, con consecuencias 

directas sobre el mismo. Recordemos que el proceso de búsqueda de soluciones 

depende principalmente de la capacidad creadora y del  tiempo que se le dedica, a 

medida que se incrementen la cantidad de horas-hombre para solucionar el problema, 

las ideas se incrementarán de manera proporcional. Inclusive, después de tomar una 

decisión, ésta se puede mejorar en mayor grado, si el tiempo para profundizar sobre 

ello, así lo permite. Esto no quiere decir que la solución planteada al problema del 

ordenado automático de virolas, es producto de una improvisación, sino que 

seguramente se puede mejorar mucho más si se le dedica mas tiempo aún. 
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CAPITULO II 

 

2. MARCO TEÓRICO 

 

2.1 ANTECEDEDENTES DE LA INVESTIGACIÓN 

 

El gran desarrollo que se inició en el siglo XIX, tras la revolución  industrial, 

ha impulsado un proceso de perfeccionamiento de las máquinas y equipos de manejo 

de materiales, logrando cada día mejores y más eficientes resultados de 

productividad, estrechando en las últimas tres o cuatro décadas, la relación diseño-

automatización, brindando de esta forma soluciones de gran calidad y competitividad 

altamente confiables. 

 

 En tal sentido, muchos aparatos de transporte han integrado en sus diseños, 

productos de empresas como FESTO PNEUMATIC, TELEMECHANIQUE, etc., 

líderes mundiales en tecnologías de automatización, permitiendo soluciones 

adecuadas a las exigencias cada vez mayores en el plano industrial. La Universidad 

Central de Venezuela, y más específicamente la escuela de Ingeniería Mecánica, en 

sintonía con el desarrollo, ha promovido desde hace algún tiempo, Trabajos 

Especiales de Grado relacionados con la optimización en el manejo de materiales, 

tales como: 

 

• Trabajo Especial de Grado: “Diseño de un sistema para manejar productos 

terminados de las industrias Savoy” por: Chaparro Truelo, Luis R. (1987). 

Propone la instalación de un sistema automatizado para las operaciones de 

clasificación y paletizado de productos, así como la construcción de un nuevo 

edificio, para solucionar los problemas de almacenado, falta de rapidez y 

precisión en dichas operaciones. 
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•  Trabajo Especial de Grado: “Automatización de la línea de aplicación de 

subproductos a la hebra de tabaco en la empresa Tabacalera Nacional C.A. 

Planta Maracay” por: Ospino S., Alfredo E. y Sánchez S., Luis E. (1990). El 

cuál tiene como objetivo fundamental la optimización del sistema de aplicación 

de subproductos a la hebra de tabaco. 

 

• Trabajo Especial de Grado: “Automatización de las estaciones de tapa, pulsador 

(plunger) y barril en el proceso de ensamblaje de bolígrafos Paper Mate” por: 

Antón, Jesús D. y Hernández, Carlos O. (1991). Para tal fin, se diseñó y 

construyó en cada estación un sistema automático de alimentación del 

componente respectivo. 

 

•  Trabajo Especial de Grado: “Proyecto del sistema de transporte de materiales 

en una fábrica de helados” por: Brito, Eleazar y Petruzzo B., Vicente (1992). Se 

realiza un estudio técnico para el diseño del sistema de transporte de materiales 

(cestas y gaveras), dentro de la planta de productos EFE S.A. 

 

• Trabajo Especial de Grado: “Sistema automatizado de embalaje: una aplicación 

de la robótica” por: Rukoz Z., Gamal A. (1992). En este trabajo se integran los 

sistemas de visión artificial y comando de brazo mecánico, en el funcionamiento 

de un sistema automatizado de embalaje. 

 

• Trabajo Especial de Grado: “Diseño de un equipo automático para ensamblar 

máquinas desechables de afeitar” por: Alvarez V., Alejandro y Pernía Z., 

Martín (1992). Describe la realización de un diseño para la automatización del 

proceso  de ensamblaje  de los sistemas de afeitar desechables en la planta Shick 

Interamericana. 

 

• Trabajo Especial de Grado: “Diseño y construcción de un equipo de 

alimentación automática para afeitadoras desechables” por: Wong CH., Wai S. 
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(1994). Describe la realización del diseño y construcción de un prototipo que 

alimenta a la selladora térmica de afeitadoras desechables totalmente 

ensambladas para su empaque final de presentación. 

 

•  Trabajo Especial de Grado: “Diseño de una máquina de paletización 

automática para envases metálicos” por: Esaa M., Alfredo y Mendez S., 

Marisell (1999). El objetivo específico es el de diseñar una máquina de 

paletización automática para la línea de empaque de la compañía Domínguez & 

CIA. Valencia S.A.  

 

• Trabajo Especial de Grado: “Diseño y automatización de un módulo de 

clasificación de pequeños paquetes postales” por: Hidalgo A., Oscar y 

Rodríguez C., Oscar (1999). Este trabajo desarrolla el diseño de un módulo de 

transporte de pequeños paquetes postales. 

 

• Trabajo Especial de Grado: “Diseño de una máquina automática para cortar y 

doblar alambres de bastidores de colchones” por: Lavanga M., Anthony y 

Miranda M., Fernando (1999). El objetivo de este trabajo es el diseño de una 

máquina automatizada de corte y doblado de alambres para colchones con el fin 

de reducir el costo del producto final, en este caso colchones. 

 

• Trabajo Especial de Grado: “Optimización del sistema de almacenamiento y 

transporte de una planta productora de alimentos para animales” por: 

Hernández G., Angel G. (1999). El objetivo fundamental es diseñar un sistema 

de almacenamiento y transporte mecánico, para  reducir los costos. 

 

De igual modo, a nivel internacional se encuentran diversos trabajos y diseños 

realizados por empresas dedicadas específicamente al manejo y transporte de 

materiales, así como también compañías consultoras técnicas especializadas en el 
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área. Contando con el recurso de Internet,  podemos encontrar  las siguientes 

referencias: 

 

• CARTIF 

 

Proyectos realizados (empaquetado automático): 

Titulo: Instalación automática de empaquetado e inspección a gran cadencia 

de bolsas de salchichas. (PROCONSAL) 

Empresa: CAMPOFRIO, POTENCIA & CONTROL, INDUSTRIAS MAXI, 

HIDALGO&ASOCIADOS. 

Cuantía:164.600.000Ptas. 

Descripción: Diseño de un sistema de empaquetado automático de paquetes de 

salchichas a alta velocidad con sistema de control de calidad mediante visión 

artificial incorporado. 

Fuente: http://www.cartif.es/automatiza/Proyectos.htm 
 

 
• AND & OR S.A. 

 

El Sistema EMA 1400 BTC realiza el ordenamiento e introducción automática de 

envases en bolsas de plástico, dejando ésta completamente cerrada, empleando 

para ello un sistema de termosellado. 
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AND & OR, S.A. ofrece hoy a sus clientes, soluciones tecnológicas, eficaces y a 

medida, a la vez de disponer una gama amplia de periféricos (Control de peso, 

Estanqueidad, Manipulación y Robótica, Paletización y Despaletización, 

Máquinas Aplicadoras de Asas, Tapas, etc.) Para la industria de los 

transformadores de envases plásticos y embotelladores. 

Fuente: 

http://www.andyor.com/articulos/sistemas%20de%20paletizado/paletizado.htm 

 

• Festo Venezuela C.A. 

 

Festo Venezuela fue establecida en 1995, es líder en el mercado de tecnologías 

de automatización en Sur América. Festo ofrece seminarios técnicos, 

entrenamiento, contratos de mantenimiento, desarrollo de proyectos, foros, 

servicios y consulta técnica. 

 

• Grupo Habasit  

 

Habasit es sinónimo de alta calidad en correas de transmisión y bandas 

transportadoras, apoyada por una red mundial de distribución y una excelente 

prestación de servicios. Tiene el compromiso de satisfacer las exigencias de sus 

clientes, comprendiendo sus necesidades, ofreciendo productos innovadores que 

los han colocado como líderes mundiales en ese sector. En Venezuela, son 

representados por la compañía Díaz Frontado S.A.. 

Fuente: www.habasit.com  

 

• PIC Design 

 

PIC Design es pionera en la producción y distribución de componentes 

mecánicos de alta presición, para el desarrollo de soluciones de ingeniería en 

diversos campos. 
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Fuente: www.pic-design.com 

 

• Thomson Industries INC. 

 

Es una compañía dedicada a fabricar sistemas de movimiento lineal y 

controladores, además de proporcionar soporte técnico para el desarrollo de 

proyectos en ingeniería. 

 

Fuente: www.thomsonindustries.com 

 

• Logistics Consulting Group, Inc. (LCG): 

 

Esta empresa se encarga de brindar asesoría técnica especializada en el manejo 

de materiales, proporcionando a sus clientes toda su experiencia, además del 

amplio conocimiento acerca de las tecnologías emergentes. Logrando generar 

soluciones eficientes, elevando las ventajas comparativas de acuerdo al desarrollo 

de proyectos conjuntos entre la gerencia y los especialistas en manejo de 

materiales. 

 

Fuente: www.lcginc.com 

 

 Debo resaltar que estas referencias, representan una muestra representativa de 

todo el amplio campo del manejo de materiales, partiendo de la premisa de la 

integración entre el diseño y la automatización, lo cuál representa el piso que 

fundamenta el diseño planteado.  

  

Por otro lado, la compañía Técnica Monte Blanco me brindó la oportunidad 

de asistir al “X Salón Internacional Empaque 2002”, realizado el mes de Noviembre 

en la Universidad Metropolitana, donde encontramos las tecnologías mas recientes en 

el campo del embalaje. Esta visita contribuyó a enriquecer el proceso de  búsqueda de 
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ideas para el desarrollo de nuestro proyecto de ordenado y empaquetado de virolas, 

ya que entramos en contacto con diversos dispositivos empleados para el embalaje de 

diversos productos. 

 

De este modo ha quedado demostrado, que son muchos los recursos y 

tecnologías disponibles para la realización de este tipo de maquinaria, además de 

contar con la experiencia tanto de los profesionales de la Universidad Central de 

Venezuela, como de los profesionales que laboran en la compañía Técnica Monte 

Blanco. 

 

2.2. BASES TEÓRICAS. 

 

2.2.1. SISTEMAS NEUMÁTICOS. 

 

 Los sistemas neumáticos, son instalaciones que trabajan con aire comprimido, 

capaces de realizar diversas tareas de amplia aplicación industrial. Básicamente, el 

cilindro neumático es el elemento más representativo, ya que físicamente lleva a cabo 

la función de empuje y retorno. Además la neumática cuenta con diversos 

componentes, de los cuales se hace una breve descripción a continuación:  

 

1. Cilindros neumáticos:  

 

A grandes rasgos, el cilindro neumático es un pistón que en la mayoría de los 

casos está conectado a un vástago, impulsado por aire a presión. Los hay de 

muy diversos tipos y clases, según sea su aplicación, cuya elección dependerá 

de la función que deban desempeñar. El recorrido del vástago se denomina 

carrera.  
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Los cilindros pueden ser de efecto simple, cuando una de las dos maniobras se 

hace por medio de aire comprimido y  efecto doble cuando ambas maniobras 

de ida y vuelta se realizan a través de aire comprimido. 

 

Hay cilindros que están provistos de amortiguación en el impacto final del 

recorrido, ya sea al final de la ida, al final de la vuelta, ó en ambos sentidos. 

Además existen también cilindros con doble vástago, para la realización de 

tareas alternativas. 

 

2. Distribuidor de flujo: 

 

Existen diversas clases, ya sean manuales ó eléctricos, pero fundamentalmente 

se encargan de llevar el flujo de aire comprimido hacia cierta posición que 

cambia de acuerdo a lo solicitado por el circuito. 

3. Regulador de caudal: 

 

Cuando se desea controlar una maniobra haciéndola más lenta  o más rápida, 

se intercala en el circuito un regulador de caudal, por medio del cuál se regula 

el flujo de aire y con esto la velocidad del cilindro. 

 

4. Filtro: 

 

Se colocan al principio de una instalación, y tienen como finalidad eliminar 

las impurezas que lleva el aire, y que provienen del mismo circuito, que 

pueden dificultar el correcto movimiento de los elementos móviles de los 

aparatos que hay en el circuito. 
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2.2.2. BREVE DESCRIPCIÓN DE LOS TRANSPORTADORES DE BANDA. 

 

 Los transportadores de banda, son dispositivos de amplia difusión a nivel 

industrial, gracias a su versatilidad de aplicaciones, que va desde materiales sueltos a 

granel hasta materiales prismáticos como por ejemplo piezas o cajas de una línea de 

producción. 

 

 Esa gran variedad de aplicaciones, se ha conformado en un sin número de 

clases de cintas, que se constituyen de diversos tipos de materiales, tales como acero, 

sintéticos y telas de caucho, los cuales se seleccionan de acuerdo a la aplicación. 

 

 El transportador de banda consta básicamente de los siguientes elementos 

constitutivos: 

 

1. Órgano de tracción (banda o cinta sin fin). 

 

2. Tambor impulsor. 

 

3. Dispositivo tensor (compuesto por el tambor tensor y el sistema de tensión). 

 

4. Rodillos de apoyo de trabajo o en su lugar, una placa continua de apoyo. 

 

5. Rodillos libres. 

 

6. Dispositivo cargador. 

 

7. Dispositivo descargador. 

 

En el anexo II-2.1 se muestra la configuración básica descrita anteriormente, 

para cada uno de esos componentes. 
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 En momento en el que el diseñador se plantea el empleo de un transportador 

de banda, debe tener en cuenta los siguientes parámetros: 

 

1. Dimensiones precisas de la banda después de su instalación. 

 

2. Velocidad de funcionamiento. 

 

3. Sistemas de accionamiento. 

 

4. Producto a transportar. 

 

5. Carga y descarga. 

 

6. Ambiente que rodea la instalación. 

  

2.2.3. AUTOMATISMO. 

 

 Un automatismo es todo dispositivo eléctrico, electrónico, neumático, etc., 

capaz por si solo de controlar el funcionamiento de una máquina o proceso, 

permitiendo la liberación física y mental del individuo encargado de dicha labor. 

 

2.2.3.1. ESTUDIO PREVIO PARA EL DESARROLLO DE UN AUTOMATISMO 

 

 Para el desarrollo e implementación  de un automatismo, los autores Porras y 

Montanero (1990), plantean que es necesario realizar un estudio previo que abarque 

los siguientes aspectos: 

 

1. Las especificaciones técnicas del sistema o proceso a automatizar y 
su correcta interpretación. 
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2. La parte económica asignada para no caer en el error de elaborar 
una buena opción desde el punto de vista técnico, pero inviable 
económicamente. 

3. Los materiales, aparatos, etc., existentes en el mercado que se van 
a utilizar para diseñar el automatismo. En este apartado es 
importante conocer también: 
• Calidad de la información técnica de los equipos. 
• Disponibilidad y rapidez en cuanto a recambios y asistencia 

técnica. (p. 3) 
 

2.2.3.2. AUTÓMATAS PROGRAMABLES 

 

 Los autores Porras y Montanero (1990), definen a los autómatas programables 

de la siguiente manera:  

 

Se entiende por Controlador Lógico Programable (PLC), o Autómata 
Programable, a toda máquina electrónica, diseñada para controlar en 
tiempo real y en medio industrial procesos secuenciales. Su manejo y 
programación puede ser realizada por personal eléctrico o electrónico 
sin conocimientos informáticos. Realiza funciones lógicas: Series, 
paralelos, temporizaciones, contajes y otras más potentes como 
cálculos, regulaciones, etc.  (p. 10) 

 

2.2.4. BREVE RESEÑA ACERCA DE LOS REDUCTORES DE VELOCIDAD. 

 

 Se emplean básicamente para reducir o aumentar la velocidad, potencia y 

torque de salida de un motor, o eje hacia diversas aplicaciones, como por ejemplo el 

tambor motriz de un transportador de banda, un elevador, un transportador de cadena, 

etc.  

 

 Está compuesto básicamente por sistemas de engranajes rectos, ruedas 

dentadas de correas o cadenas, poleas acanaladas para correas en “V”, poleas para 

correas planas, etc., que sirven de elementos de conexión entre el motor y el sistema 

al cuál se quiere proporcionar una velocidad y potencia específica. 
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2.2.5. BREVE DESCRIPCIÓN DEL CÓDIGO “G”. 

 

 El código “G” es empleado fundamentalmente por las máquinas de 

mecanizado de control numérico. Permite realizar programas para los diversos 

maquinados que se deseen realizar. En el caso concreto de la ordenadora de virolas, la 

tarjeta de control seleccionada (anexo III-3.17) en el diseño, debe ser programada con 

dicho código1, a través de una forma bastante sencilla logrando los diversos 

movimientos que se requieren. 

 

 El código “G” funciona de la siguiente manera: Un número a continuación de 

la letra “G”, determina el significado del comando. Por ejemplo “G00”, quiere decir 

que la herramienta debe posicionarse en el punto de coordenadas absolutas o relativas 

especificado, con el avance más rápido disponible en la máquina. 

 

 Los comandos “G” están divididos de la siguiente manera: 

 

1. Código “G” monoestable: El código “G” es efectivo únicamente en el bloque 

donde está especificado. 

 

2. Código “G” modal: El código “G” es efectivo hasta que otro código “G” del 

mismo grupo sea especificado. 

 

En el anexo III-3.18, se presenta una tabla que especifica las funciones de cada 

uno de los códigos “G”. A continuación se describen los códigos “G”, que se 

proponen emplear para la programación de la ordenadora: 

 

1. Posicionamiento rápido (G00): El código “G00”, la herramienta debe 

posicionarse en el punto de coordenadas absolutas o relativas especificado, 

con el avance más rápido disponible en la máquina. 
                                                 
1 La tarjeta seleccionada, fue diseñada para el control de centros de mecanizado. 
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2. Interpolación lineal (G01): Este código mueve la herramienta a lo largo de 

una línea. Por ejemplo: G01 X200 Y35 F200, ordena a la máquina moverse a 

la coordenada “X = 200” y “Y = 35”, mediante una línea con un avance de 

200 mm/min.  

 

 

 .  
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CAPITULO III 

 

3. MARCO METODOLÓGICO. 

 

3.1. METODOLOGÍA 

 

 La metodología empleada para el desarrollo del proyecto es la planteada por 

Krick (1981): 

 

• Formulación del problema: 
El problema que se trate, se define en forma amplia y sin detalles. 

• Análisis del problema:  
En esta etapa el problema se define con todo detalle. 

• Búsqueda de soluciones: 
Las soluciones alternativas se reúnen mediante indagación, invención, 
investigación, etc. 

• Decisión: 
Todas las alternativas se evalúan, comparan y seleccionan hasta que se 
obtiene la mejor solución. 

• Especificación: 
La especificación elegida se expone por escrito detalladamente.  
(p. 135) 
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3.2. EL PROCESO DE DISEÑO. 

 

3.2.1. FORMULACIÓN DEL PROBLEMA 

 

La compañía Técnica Monte Blanco ubicada en el conjunto industrial del este 

Km. 9, carretera Petare-Santa Lucía, produce virolas, componente que es empleado 

en el ensamblaje de brochas, utilizando para su fabricación  la “Máquina Automática  

de Virolas Modelo V”, con una rata de producción  ajustable, dependiendo del 

tamaño de la virola, de 40 a 90 piezas por minuto, totalmente automatizada. 

 

Surge la necesidad de ordenar y empaquetar automáticamente la deposición de 

virolas desde la máquina productora, buscando optimizar  el espacio ocupado, en 

procura de llevar los paquetes al mínimo tamaño posible, reduciéndose notablemente 

los costos por fletado, ya que en la actualidad las piezas producidas son depositadas a 

granel en cajas, ocupando un volumen bastante considerable, nada eficiente, 

generando costos no deseables para la empresa. 

 

3.2.2. ANÁLISIS DEL PROBLEMA. 

 

El empaquetado de las virolas a granel en cajas de cartón, directamente desde 

la “Máquina Automática Modelo V”, unidad encargada de la producción, ha generado 

problemas y costos no deseados por la compañía Técnica Monte Blanco. En primer 

lugar, resalta el empleo ineficiente del espacio, lo cual se traduce en costos más 

elevados por concepto de fletado; en segundo lugar, las virolas desordenadas tienden 

a deformarse y golpearse, gracias a las aristas vivas que poseen, y por último, el 

tiempo perdido por el cliente, quien se ve obligado a ordenar las piezas para 

introducirlas en la máquina de montar la cerda en la virola. 

 

La amplia gama de producción de virolas alcanza noventa tipos diferentes, 

que podemos clasificar de acuerdo a la altura, tamaño y espesor, además de la 

 39 



 

designación2 de cada cliente. Es necesario destacar que para cada virola existente, la 

máquina cuenta con  troqueles específicos, los cuales son intercambiados 

manualmente. La rata de producción oscila entre 40 y 90 piezas por minuto, siendo 

ajustada de acuerdo a la virola y demanda del producto.  

 

 Para diseñar un sistema que sea capaz de ordenas las virolas, se observa 

claramente, que las variables de entrada a considerar están representadas por el tipo 

de virola y la elevada rata de producción.  

 

 De los noventa tipos diferentes de virolas, la mayor producción corresponde a 

treinta de ellos, los demás ocupan un pequeño porcentaje, ya que en su mayoría son 

pedidos específicos y de muy poca cantidad. Así mismo, se encuentran virolas que 

son exactamente iguales (en cuanto a la altura, tamaño y espesor)  pero difieren en su 

designación, ya que se fabrican para diversos clientes, reduciendo de este modo el 

espectro de aplicación del sistema a diseñar.  

 

Por lo tanto, el planteamiento de optimización de la línea de producción se 

fundamenta en dos criterios: En primer lugar, la reducción del espacio ocupado, 

logrando de este modo una disminución significativa de los costos de fletado y  en 

segundo lugar, el establecimiento de un orden específico compatible con la máquina 

de montar la cerda en la virola, desarrollando una unidad ordenadora automática que 

sea capaz de adecuarse eficientemente a las variables presentes en la fabricación de 

virolas.  

 

 

 

 

 

                                                 
2 La designación tiene que ver con el nombre de la compañía productora, por ejemplo: CERDEX,  
BROCHA MONA, UNIÓN, etc.  
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3.2.3. BÚSQUEDA DE SOLUCIONES 

 

Para lograr generar soluciones al problema planteado y en aras de maximizar 

la diversidad de ideas, para luego combinarlas (si fuese posible) y evaluarlas, 

llevamos a cabo una “tormenta de ideas”, entre las personas encargadas de realizar el 

proyecto.  

 

 Básicamente nos planteamos dos interrogantes: 

 

• ¿Cómo ordenar de manera rápida y eficiente las virolas? 

 

• ¿Cómo alimentar el sistema de ordenado de virolas desde la “Máquina 

Automática Modelo V”? 

 

SISTEMA DE ORDENADO: 

 

 Después de algunas jornadas de trabajo, surgieron tres alternativas viables 

para la solución al problema del ordenamiento dentro del marco tecnológico actual, 

las cuales se definen a continuación de acuerdo a los siguientes subcriterios, 

derivados de los criterios fundamentales expresados en el análisis del problema: 

 

• Velocidad 

 

• Confiabilidad 

 

• Disponibilidad de materiales y equipos 

 

• Facilidad de operación 

 

• Costos 
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Primera opción: “Cartucho en movimiento con paleta retráctil”. 

 

 Como se plantea en los bocetos (ver anexo II-2.2), este aparato cuenta con dos 

cartuchos (uno a cada lado) que poseen movimientos en dos planos, es decir, se 

mueve de izquierda a derecha siendo capaz de subir y bajar. Posee una paleta retráctil 

que recibe las virolas de la máquina productora, de modo que cada cartucho se va 

llenando por filas de diez virolas (número conveniente por su facilidad de conteo y 

por el tamaño de las virolas), cada vez que se deposita una fila, se traslada hacia la 

derecha ó izquierda (dependiendo de la  unidad que se esté llenando), para recibir la 

siguiente fila. Cuando se llena todo un plano, baja la distancia correspondiente a la 

altura de una virola, y el ciclo se repite hasta llenar el mismo, momento en el que 

automáticamente entra la otra unidad, para no detener la producción de virolas. 

 

Velocidad: 

 

 La máquina que fabrica las virolas, posee una rata de producción elevada, el 

caso crítico es de 90 por minuto, lo cual indica que entre seis y siete segundos 

tenemos las diez virolas que llenan la paleta de la unidad ordenadora, de modo que 

todas sus operaciones (descarga y retorno a punto de llenado) no deben exceder dicho 

tiempo.  

 

Confiabilidad: 

 

 Principalmente, se trata de utilizar la menor cantidad posible de componentes 

que en un momento dado puedan fallar, tales como motores eléctricos, sensores, 

cilindros neumáticos, etc. 

 

 En este caso, se necesitan de por lo menos tres motores, que permitan a las 

unidades el movimiento en los dos planos, esto planteando que un motor realice el 
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movimiento horizontal de ambos cartuchos y cada uno de ellos posea un motor 

independiente que logre realizar los movimientos verticales.  

 

 Disponibilidad de materiales y equipos: 

 

 Se debe buscar la manera de diseñar y construir la máquina de acuerdo con los 

materiales y equipos utilizados por la compañía Técnica Monte Blanco, o en su 

defecto, que sean accesibles a la misma. En tal sentido, el diseño está sujeto al 

empleo de materiales constructivos tales como, perfiles estructurales de aluminio, 

barras aceradas, neumática, servomecanismos y tarjetas controladoras a través de un 

PC, ó también el uso de PLC.  

 

 Facilidad de operación: 

 

 Es fundamental lograr que la máquina sea lo más sencilla posible de operar, 

para evitar problemas en el momento del empaque. En este caso, el encargado deberá 

llevar a cabo una operación de “enganche” y desenganche” alternativo de cada 

cartucho en el momento en que se llene, ya que los movimientos horizontales son 

ejecutados por un solo motor para ambos cartuchos, y es necesario que éste se 

encuentre detenido para efectuar el empaquetado, así como también, la otra unidad 

continúe con el trabajo para no detener la producción.  

 

 Costos: 

 

 Es necesario encontrar la solución optima y  a la vez más económica que logre 

realizar el trabajo planteado.  En tal sentido, esta opción, cuenta con por lo menos tres 

servo-motores, un cilindro neumático y algunos sensores, además del empleo de una 

tarjeta que controle a dichos servos (cabe destacar que cada tarjeta disponible solo 

puede controlar a cuatro servos a la vez, si se necesitaren  más de cuatro, surgiría la 

necesidad de la compra de otra tarjeta, lo cual es indeseable por su costo.). 
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Segunda opción: “Brazo robot”. 

 

 Esta tecnología permite realizar diversos movimientos mediante un brazo 

robot, con todos los grados de libertad que sean necesarios. En el caso de la máquina 

ordenadora, los bocetos (ver anexo II-2.3) plantean dos opciones de brazo robot, la 

primera, posee una plataforma que puede trasladarse y girar, logrando así recoger las 

virolas a través de una paleta, para luego girar y depositarlas en la caja; por lo tanto, 

debe tener tres articulaciones adicionales que permitan realizar todo el conjunto de 

movimientos completo. En la segunda opción  la plataforma solo gira, por lo que es 

necesario agregar una articulación adicional al brazo, que permita el deposito de las 

piezas. 

 

 Velocidad: 

 

 Esta clase de tecnología es suficientemente veloz para seguir la rata de 

producción de virolas, sin embargo, es necesario revisar la estabilidad de las piezas 

con los posibles movimientos del brazo, especialmente durante la rotación de la 

paleta. 

 

 Confiabilidad: 

 

 En este caso, se va a necesitar el empleo de por lo menos cuatro servo-

motores, además de algunos componentes neumáticos adicionales. 

 

 Disponibilidad de materiales y equipos: 

 

 La tecnología para el desarrollo del brazo robot está al alcance de Técnica 

Monte Blanco. Al igual que en la primera opción, es necesario el empleo de servo-

motores, tarjetas de control y componentes neumáticos, además de componentes 

estructurales y constructivos conocidos. 
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 Facilidad de operación: 

 

 Esta opción plantea que el operador simplemente retire la caja de la bandeja 

donde es llenada, y posteriormente la cierre y selle para su transporte. 

 

 Costo: 

 

 Esta opción es considerablemente costosa, ya que utiliza un elevado número 

de componentes eléctricos, electrónicos y neumáticos. 

 

Tercera opción: “Paleta retráctil en movimiento con cartucho fijo”. 

 

 De acuerdo a los bocetos (ver anexo II-2.4), tenemos una máquina ordenadora 

dividida en dos puentes, uno en donde se encuentran un par de cartuchos en voladizo 

los cuales se trasladan horizontalmente (manualmente) para facilitar la colocación de 

la caja, y otro en donde se presenta la estructura que es solidaria a la paleta, la cual 

permite realizar movimientos tanto verticales como horizontales, además de estar 

equipada con un sistema retráctil, para el deposito de las virolas una vez que está 

llena la paleta.  

 

 Velocidad: 

 

 De la misma manera que las dos opciones anteriores, ésta cuenta con siete 

segundos para llevar las virolas a su posición, depositarlas y volver a colocarse en el 

lugar donde recibe. 

 

 Confiabilidad: 

 

 En este caso, solo necesitamos de dos servo-motores, que permitan el accionar 

vertical y horizontal de la paleta, además de un cilindro neumático para el 
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movimiento retráctil de la misma, por lo que los componentes disminuyen de forma 

considerable. 

 

Disponibilidad de materiales y equipos: 

 

 De la misma forma que en las opciones anteriores. 

 

Facilidad de operación: 

   

El operador traslada el cartucho que esté lleno, hasta una posición 

predeterminada para descargar el contenido en el empaque, y posteriormente lo 

devuelve a su sitio para continuar el ciclo. 

  

Costo: 

 

 Es una opción bien atractiva, ya que solo necesita dos servos y una tarjeta 

controladora, además de algunos componentes neumáticos y sensores, así como 

también los mismos materiales constructivos y estructurales que se habían planteado 

anteriormente.  

 

ALIMENTADOR DE VIROLAS DEL SISTEMA DE ORDENADO 

 

 Al igual que en el sistema de ordenado, se presentaron múltiples ideas para la 

alimentación de virolas, tomando en cuenta principalmente la velocidad de 

producción y los diferentes tipos,  además de tener presentes los subcriterios 

mencionados anteriormente. 
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Primera opción: “Pista inclinada”. 

 

 La “Máquina Automática Modelo V”, posee un vástago por donde son 

expulsadas las virolas en posición vertical después de ser troqueladas,  posteriormente 

caen sobre un canal que las lleva directamente a la caja de empaque (donde son 

depositadas a granel). Se plantea modificar la salida de la máquina colocando dos 

vástagos alargados en lugar de uno (ver anexo II-2.5), que permitan modificar la 

posición de la virola de vertical a horizontal, cambiando la dirección de los vástagos a 

través de curvas suaves, que describan una trayectoria inclinada hasta el extremo de 

la pista, en donde se conectará con la paleta del sistema de ordenado (dispositivo 

presente en las tres opciones).  

 

Los sistemas deben trabajar de forma conjunta, por lo que es necesario 

realizar el conteo de las virolas que se van depositando en la paleta, pudiendo efectuar 

las paradas mientras el ordenamiento se está llevando a cabo sin detener la 

producción. En tal sentido, se pensó en colocar dos cilindros neumáticos en el 

extremo de la pista, uno de ellos que actúe como pasador y el otro como pisador, es 

decir, el primero ubicado al final de la pista evitará que la última virola sea 

depositada en la paleta y el segundo pisará la anterior, ambos actuarán de forma 

intercalada, hasta que se cumpla cada ciclo. Como las piezas son detenidas en el 

extremo, se colocarán un par de cepillos circulares giratorios que impulsen las virolas 

cuando éstas sean liberadas por los cilindros. 

 

Segunda opción: “Banda transportadora”. 

 

 De la misma forma que la opción anterior, se plantea modificar la salida de la 

“Máquina Automática Modelo V”, colocando dos vástagos en lugar de uno, solo que 

en este caso, la pista será de menor longitud, ya que simplemente se empleará para 

cambiar la posición de salida de la virola, de vertical a horizontal, siendo éstas 

depositadas en un sitema de banda transportadora transversal a la máquina. 
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 Este sistema cuenta con una cinta transportadora que traslada las virolas a lo 

largo de un canal que las obliga  a posicionarse en función del sistema de ordenado. 

Al final del canal, se encuentra un dispositivo que empuja las virolas hacia la paleta, 

utilizando para ello un cilindro neumático.(ver anexo II-2.6). 

 

3.2.4. FASE DE DECISIÓN. 

 

Después de presentarse las múltiples opciones para la solución del problema, 

se lleva a cabo el proceso de depuración, comparación y combinación de las ideas, 

sobre la base de los criterios y subcriterios establecidos, para tomar la decisión más 

satisfactoria de acuerdo a ello. 

 

 En realidad, las opciones presentadas para el sistema de ordenado, poseen un 

elemento común representado por la paleta que recibe las virolas, (en la cuál se 

introducirán  diez unidades por ciclo), la diferencia entre ellas, radica en la forma 

como se depositan las piezas, además, el cartucho se presenta en dos de los 

planteamientos formulados, de modo que el proceso combinatorio se llevó a cabo de 

forma natural.  

  

 Para justificar la toma de una decisión, en cuanto al sistema ordenador,  se 

procedió a realizar una la comparación de acuerdo a los parámetros ya establecidos, 

empleando en algunos casos la simulación: 

 

 Para la primera opción (cartucho en movimiento con paleta retráctil), se 

simuló la unidad con una caja de cartón, y los movimientos tanto horizontales como 

verticales, se reprodujeron con el carro de una fresadora. Colocamos tres planos de 

virolas en la caja completamente llenos, y un cuarto con tres filas. Se activó el carro y 

la última fila se desplazó unos diez milímetros, sobre todo con piezas entre una y dos 

pulgadas, lo cuál representa una situación indeseable que afecta notablemente el 

desempeño del ordenador, que deberá contar con una precisión mucho menor a los 
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diez milímetros (sobre todo en virolas tamaño pequeño), y ser capaz de soportar el 

elevado ritmo de producción.  

 

La operación de “enganche” y “desenganche” de los cartuchos que presenta 

esta opción, genera un problema adicional, ya que se va a efectuar con la unidad en 

movimiento, dificultándose de este modo el trabajo del personal encargado. La 

solución para ello, sería la colocación de un motor adicional, que lograra la 

independencia total de un cartucho con respecto a otro, en deterioro del costo de 

construcción. 

 

En cuanto al brazo robot (segunda opción), sabemos que dicha tecnología es 

capaz de adaptarse a la rata de producción, pero resalta, el tener que emplear cuatro o 

más servo-motores para efectuar los movimientos correspondientes, además de una 

posible segunda tarjeta (las tarjetas disponibles solo poseen la capacidad para cuatro 

servomotores), resultando en costos bastante más elevados, perdiendo de esta forma 

gran atractivo, inclusive, la confiabilidad tiende a disminuir por la gran cantidad de 

componentes adicionales necesitados. Ahora bien, si decidimos  cambiar el uso de la 

tarjeta por un PLC, el costo también aumentaría de igual manera.  

 

 En el tercer planteamiento (paleta retráctil en movimiento con cartucho fijo) 

ideado para el ordenador, surgió la siguiente interrogante: ¿Era la paleta capaz de 

depositar satisfactoriamente3 las virolas en el cartucho?. Para responder dicha 

pregunta, fue necesario simular su funcionamiento, construyendo una paleta con 

capacidad suficiente para diez virolas. Luego, la cargamos y manualmente 

depositamos unas cuantas filas de piezas hasta completar una caja, observando que su 

desempeño fue suficientemente bueno, a pesar de la imprecisión acarreada por la 

mano. Despejada esa duda, se observó que dicha opción presentaba un enorme 

                                                 
3 En este caso, “depositar  satisfactoriamente”, representa  que la fila de virolas debe mantenerse como 
tal, después de ser depositadas sobre el cartucho, es decir que no se produzca ningún efecto de arrastre 
sobre las mismas. 
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atractivo con respecto a las otras dos, ya que, a simple vista es aparentemente capaz 

de ejecutar el ordenamiento con la menor cantidad de problemas. 

 

 Solo necesita de dos servo-motores para ejecutar sus movimientos, además de  

componentes neumáticos que permitan la acción retráctil de la paleta, por lo que a 

nivel de costo y confiabilidad, luce como la opción más atractiva. De la misma forma, 

la operación del trabajador solamente se limita a trasladar el cartucho lleno hasta el 

lugar de empacado, para luego retornarlo a su posición original, facilitando 

enormemente el trabajo a desempeñar. 

 

En conclusión, la tercera opción presentada para el sistema de ordenado, fue 

considerada como la más eficiente para solucionar el problema planteado, 

procediendo de esta forma a la especificación y mejoramiento de la misma.  

 

 Dejando a un lado el ordenador, es necesario evaluar las ideas del sistema de 

alimentación del mismo. La pista inclinada (posible solución), trae consigo el 

siguiente problema: Es imposible reemplazar alguna pieza defectuosa sin detener el 

sistema, debido a que las virolas abrazan a la pista, lo cuál va en detrimento del 

control de calidad si no paramos la máquina, y si hacemos lo contrario, disminuirá la 

tasa de producción.  

 

 Por otro lado, se presenta el sistema de banda transportadora, que a pesar de 

involucrar gran cantidad de componentes para su desarrollo, permite la solución 

eficiente de los problemas que se producen con la opción anterior, como por ejemplo 

el reemplazo de piezas defectuosas sin detener la producción, ya que las virolas 

circulan a través de un canal que no impide la extracción de las mismas. El sistema de 

conteo del número de virolas empujadas hacia la paleta consta simplemente de un 

sensor de proximidad ubicado al final de la carrera de la cinta transportadora, 

evitando la colocación de dos cilindros neumáticos.  
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Una ventaja importante que posee la banda transportadora, es su gran 

capacidad, pudiendo albergar un número importante de unidades, brindando cierta 

holgura al sistema de ordenado, además de lograr independizar en cierta medida la 

“Máquina Automática Modelo V” de la ordenadora propiamente dicha (paleta más 

cartuchos). Por esas múltiples razones y a pesar de ser más costoso, el sistema de 

banda transportadora fue seleccionado para la alimentación del ordenador. 

 

3.2.5. ESPECIFICACIÓN DE LA SOLUCIÓN. 

 

Se plantea modificar la salida de la “Máquina Automática Modelo V”, 

colocando dos vástagos en lugar de uno, para conseguir que las virolas circulen a 

través de una pista interna levemente inclinada, que se empleará para cambiar la 

posición de salida de la virola, de vertical a horizontal, siendo éstas depositadas en un 

sitema de banda transportadora transversal a la máquina, para posteriormente entrar 

en el sistema de ordenado.  

 

Para obtener una visión clara de la pista interna inclinada, que se diseñó a 

partir de dos vástagos colocados en la salida de la “Máquina Automática Modelo V”, 

es necesario ver el plano [7-1] en el anexo II-2.13, donde se muestra la configuración 

del dispositivo. Es bueno resaltar en este momento, que dicho elemento funciona 

como eslabón entre la línea de producción de virolas y el sistema planteado de 

alimentación del ordenador (sistema de transportador de banda).  

 

 Del mismo modo, para que el lector comprenda la configuración del sistema 

planteado en el diseño de forma general, es necesario ir al plano [8-1] anexo II-2.13, 

donde se encuentra un esquema a grandes rasgos de todo el conjunto de la unidad 

ordenadora.  

 

 A continuación, se presenta el estudio del tiempo, velocidad y aceleraciones 

necesarios para que cada uno de los componentes del diseño de la ordenadora, sean 
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capaces de acoplarse de forma sinérgica con el sistema de producción de virolas, 

partiendo de la rata de producción de las mismas. 

 

3.2.5.1. SECUENCIA DE TIEMPO-VELOCIDAD-ACELERACIÓN, REQUERIDA 

EN LOS DIFERENTES COMPONENTES DEL DISEÑO DE LA MÁQUINA 

ORDENADORA DE VIROLAS, DE ACUERDO A LA RATA DE PRODUCCIÓN 

DE LA “MÁQUINA AUTOMÁTICA MODELO V”. 

 

 Como se ha venido mencionando, la máquina ordenadora está obligada a 

seguir el ritmo impuesto por la “Máquina Automática Modelo V”, para establecer una 

cadena productiva exitosa. Básicamente, debe ser capaz de adaptarse a la alta 

velocidad de producción, que restringe a cierto tiempo la operación de descarga de la 

paleta llena sobre el cartucho y su posterior vuelta al punto de llenado. Dicho tiempo 

es el que emplea la máquina para producir diez virolas, ya que es la cantidad con que 

se carga la paleta (momento en que se inicia la operación de descarga). Es importante 

resaltar, que el tiempo de diseño, va a estar definido por la sumatoria de los tiempos 

empleados por cada uno de los componentes, que realizan sus movimientos de 

manera independiente (existen movimientos simultáneos, para ese caso se toma el 

mayor de ellos) y como se expresó anteriormente, restringido por el tiempo de 

producción de diez piezas. 

 

3.2.5.1.1. CANTIDAD DE VIROLAS PRODUCIDAS POR LA  “MÁQUINA 

AUTOMÁTICA MODELO V”, DE ACUERDO AL TAMAÑO. 

 

Aunque la rapidez del proceso de ordenado de virolas no depende 

directamente del tamaño de las mismas, es fundamental conocer la velocidad de 

producción de cada uno de los tamaños existentes, para efectos del ajuste de la cinta 

transportadora, tal como se explica más adelante en la “secuencia de tiempo – 

velocidad de la cinta transportadora”. 
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 La “Máquina Automática Modelo V”, es capaz de producir de cuarenta a 

noventa virolas por minuto. A continuación se presenta la tabla I con la cantidad 

máxima de virolas producidas por minuto de acuerdo al tamaño:  

 

 Tabla I. Cantidad máxima de virolas producidas por minuto de acuerdo al 

tamaño de las mismas. 

 

Tamaño de virola 

(pulgadas) 

Cantidad de virolas 

producidas por minuto  

(tasa de producción) 

Velocidad de producción 

(pulgadas/minuto) 

6 50 300 

4 70 280 

1 – 3,5 90 3154 

 

 De acuerdo a la tabla anterior, el caso crítico está representado por la virola de 

3,5 pulgadas, debido a que posee la mayor velocidad y tasa de producción 

conjuntamente. De dicha tasa de producción (90 virolas/min.), sabemos que la 

máquina emplea aproximadamente 0.65 segundos para la producción de una virola, 

por lo tanto para producir diez, tarda aproximadamente 6,5 segundos, tiempo en el 

cuál todos los componentes de la ordenadora deben ser capaces de realizar sus 

operaciones y volver al punto de llenado. 

 

3.2.5.1.2. SECUENCIA DE TIEMPO-VELOCIDAD DEL SISTEMA DE 

TRANSPORTE DE LAS VIROLAS DESDE  LA LÍNEA DE PRODUCCIÓN 

HASTA LA MÁQUINA ORDENADORA. 

 

 Este sistema, representa el eslabón que conecta la ordenadora propiamente 

dicha (paleta más cartuchos), con la “Máquina Automática Modelo V”. A grandes 

                                                 
4 Esta velocidad es para la virola de 3,5 pulgadas, que es la que es la que necesita de mayor rapidez en 
la banda transportadora en ese grupo (1” – 3,5”). 
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rasgos, está compuesto por una cinta transportadora que traslada las virolas desde el 

lugar de producción hasta el sitio de llenado,  y un cilindro neumático que las empuja 

hasta la paleta, tal como se describió previamente en la fase de búsqueda de 

soluciones y toma de decisión. Es entonces preciso, que sus componentes cumplan 

cierta secuencia de tiempo-velocidad, que permitan engranar ambas máquinas. 

 

3.2.5.1.2.1. SECUENCIA DE TIEMPO-VELOCIDAD DE LA BANDA 

TRANSPORTADORA. 

 

Para fijar la velocidad de este dispositivo, es necesario analizar el siguiente 

caso crítico: Supongamos que la banda se encuentra con virolas esperando a ser 

cargadas en la paleta, mientras ésta realiza la operación de descarga sobre el cartucho. 

En ese momento, las piezas deslizan sobre el transportador, cuando la paleta se 

posiciona y el empujador carga la primera unidad, es necesario que la cinta sea capaz 

de acelerar a la virola en espera, lo suficientemente rápido hasta el punto de empuje, 

contando para ello, únicamente con la fuerza de roce entre la banda y las virolas.  

 

Para llevar a cabo los cálculos, fue preciso determinar primero el coeficiente 

de roce entre las virolas y la cinta transportadora seleccionada, tal como se muestra en 

el anexo I- 1.1. Posteriormente,  el tiempo de diseño se fijó en 1,91 segundos para 

acelerar 10 virolas (recordemos que en el diseño planteado, la paleta se llena con diez 

unidades) hasta el punto de empuje, estableciendo la velocidad de la cinta en 0,70 

m/seg.(ver anexo I-1.2).  

 

3.2.5.1.2.2. TIEMPO-VELOCIDAD DEL CILINDRO NEUMÁTICO EMPUJADOR 

DE VIROLAS. 

 

De acuerdo con las especificaciones del cilindro DSNU-20-PPV-A (ver anexo 

III-3.1. La justificación de esta elección se encuentra más adelante en el texto) 

seleccionado, en los cálculos (ver anexo I-1.3), se estableció que el tiempo que debe 
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tardar el cilindro neumático empujador para colocar diez virolas en la paleta es de 

0,98 segundos.  

 

3.2.5.1.3. SECUENCIA DE TIEMPO-VELOCIDAD DEL SISTEMA DE 

PALETAS. 

 

 El sistema de paletas cuenta con tres componentes que realizan sus 

operaciones de manera independiente, para los cuales es necesario establecer la 

velocidad de funcionamiento y el tiempo de diseño. Tenemos, el servo-motor de 

elevación y el de desplazamiento horizontal, además del cilindro neumático que 

retrae la paleta. 

 

3.2.5.1.3.1. TIEMPO-VELOCIDAD DEL CILINDRO DEL SISTEMA RETRÁCTIL 

DE LAS PALETAS. 

 

De acuerdo al cilindro DGS-16-P-A (ver anexos III-3.2. La justificación de su 

elección se encuentra más adelante en el texto) seleccionado, los cálculos del  tiempo, 

dieron como resultado, que el mismo debe tardar 0,96 segundos para retraer la paleta 

(ver anexo I-1.4). 

 

3.2.5.1.3.2. TIEMPO-VELOCIDAD DE LOS CARROS DEL SISTEMA DE 

PALETAS. 

 

 Hasta el momento, la sumatoria de los tiempos empleados por los 

componentes antes mencionados totaliza 3,85 segundos, por lo tanto, restan 2,65 

segundos para realizar los movimientos horizontales y verticales de los carros del 

sistema de paletas, logrando  alcanzar los 6,5 segundos establecidos para todo el 

conjunto de operaciones, sin sobrepasarlos, consiguiendo la sinergia requerida por el 

sistema.  
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El movimiento para llegar al punto más alejado desde el lugar de llenado de la 

paleta hasta los cartuchos, se puede conseguir a través de una línea recta, por lo tanto, 

para el cálculo de las aceleraciones requeridas por los motores de elevación y 

traslación, se utilizó la mitad de la magnitud del tiempo preestablecido de 2,65 

segundos, debido a que dichos motores deben ser capaces de ir y volver al punto de 

llenado. 

 

3.2.5.1.3.2.1. TIEMPO-VELOCIDAD DEL CARRO DE ELEVACIÓN DEL 

SISTEMA DE PALETAS. 

 

 De acuerdo a los cálculos (ver anexo I-1.5), la aceleración requerida por el 

motor de elevación para realizar la tarea encomendada, fue de 0,987 m/s^2, con una 

velocidad máxima de 0,652 m/s. 

 

3.2.5.1.3.2.2. TIEMPO-VELOCIDAD DEL CARRO DE DESPLAZAMIENTO 

HORIZONTAL  DEL SISTEMA DE PALETAS. 

 

De acuerdo a los cálculos (ver anexo I-1.6), la aceleración requerida por el 

motor de desplazamiento horizontal para realizar la tarea encomendada, fue de 1,60 

m/s^2, con una velocidad máxima de 1 m/s. 

 

3.2.5.2. SISTEMA DE TRANSPORTE DE LAS VIROLAS DESDE  LA LÍNEA DE 

PRODUCCIÓN HASTA LA MÁQUINA ORDENADORA. 

 

 Como se ha venido mencionando, este sistema cuenta con una banda 

transportadora, y un cilindro neumático empujador.  

 

 Para el diseño del transportador de cinta, partimos del tipo de material a 

transportar, en este caso, las virolas, las cuales representan piezas completamente 

definidas, que requieren estabilidad total para ser transportadas, debido a que su 
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posicionamiento final, en el empujador es especifico. Por lo tanto, se diseñó una mesa 

con chapa de acero inoxidable sobre la cuál circula la cinta con las virolas, además de 

presentar un canal guía que permite a las mismas circular de acuerdo a la posición 

deseada. Todo ello solidario a perfiles estructurales que permiten el soporte de todo el 

sistema, incluyendo el sistema motriz del transportador. En el plano [3-1] del anexo 

II-2.9, se presenta el sistema en detalle. 

 

3.2.5.2.1. SELECCIÓN DE LA BANDA TRANSPORTADORA. 

    

 Se seleccionó la cinta Habasit “HNA – 18P”, con las características que se 

muestran en el anexo III-3.3. Vale destacar que la información presente en los anexos 

mencionados, fue suministrada por la compañía Días Frontado, la cuál no me 

permitió el acceso directo a los catálogos de Habasit, debido a sus políticas de 

seguridad. 

 

 Para fundamentar la selección de la banda, se realizaron los cálculos (ver 

anexos I-1.7), de acuerdo a las especificaciones del sistema, resultando que la misma 

funciona sin ningún contratiempo. 

 

3.2.5.2.2. SELECCIÓN DEL MOTOR, ACOPLE, SEPARADOR, REDUCTOR 

(POLEAS Y CORREA) Y EJES DE LOS RODILLOS (IMPULSOR Y LIBRE) DEL 

TRANSPORTADOR. 

 

El servo motor seleccionado para desplazar el carro es el “BLX232A”, de la 

serie “BLX 23” (NEMA 23), mostrado en el anexo III-3.4. 

  

El acople y separador del servo motor son los siguientes: 

 

• Acople (NEMA 23): “MCM-BEL-08-23”, ver anexo III-3.6. 
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• Separador (NEMA 23): “MAB2DB08-BLX23”, ver anexo III-3.7. 

 

Las poleas seleccionadas son las “poleas de tiempo E*P*S HTD paso 5 mm.”: 

 

• Polea del servo motor: PT012G08L15T, ver anexo III-3.8. 

 

• Polea del rodillo impulsor: PT040G10L15N, ver anexo III-3.8. 

 

La correa seleccionada es la “correa de tiempo E*P*S HTD paso 5 mm.”: 

“EPS0070G15mN”, ver anexo III-3.9. 

 

 El eje del rodillo impulsor, se muestra en el anexo II-2.14 . Se diseñó el eje y 

el rodillo como un sola pieza maciza (debido a que sus dimensiones así lo permiten, 

para facilitar el trabajo de taller). 

 

 Los rodamientos seleccionados para el rodillo impulsor, son: Rodamiento de 

bola a rótula (esférico) 1201 E5, ya que puede absorber de forma satisfactoria el 

movimiento del rodillo, que se puede generar al tensar la cinta del transportador. Los 

cálculos de duración se encuentran en el anexo I-1.8. 

 

 El eje del rodillo libre, se muestra en el anexo II-2.18 . 

 

 Para la justificación de la selección de los componentes mencionados 

anteriormente, los cálculos se presentan en el anexo I-1.8. 

 

 

 

 

 
                                                 
5 Catálogo General SKF. 1999.  p.264. 
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3.2.5.2.3. SELECCIÓN DEL CILINDRO NEUMÁTICO “EMPUJADOR” DE 

VIROLAS.  

 

El cilindro neumático seleccionado para empujar las virolas, es el Festo 

“DSNU-20-PPV-A”, con vástago antigiro de sección cuadrada, mostrado en los 

anexo III-3.1. En los cálculos del anexo I-1.3, se demuestra que su capacidad es 

suficiente para cumplir con la tarea encomendada.  

 

3.2.5.3. SISTEMA RETRÁCTIL DE PALETAS PARA VIROLAS. 

 

Es un sistema de paletas de acero intercambiables, que comprende todos los 

tipos de virolas a ordenar. Consiste en una paleta solidaria a un brazo que se puede 

trasladar tanto horizontal como verticalmente, además, el movimiento retráctil se 

conseguirá a través de un cilindro neumático, que empuja y hala la paleta, logrando 

depositar las virolas en el cartucho una vez posicionada. En el plano [1-1] del anexo 

II-2.7, se muestra la configuración de dicho sistema de paletas. 

 

3.2.5.3.1. TAMAÑOS DE PALETAS PROPUESTOS PARA LOS DIFERENTES 

TIPOS DE VIROLAS. 

 

 Como se dijo anteriormente, tenemos diversos tipos de virolas, las cuales 

dividiremos en dos grandes grupos por el ancho del fleje6: Las de 38 milímetros y las 

de 32 milímetros. A continuación se presenta la tabla II con los tamaños propuestos 

para cada una de las virolas a ordenar: 

 

  

 

 

 
                                                 
6 Fleje: es un rollo de chapa de acero con el espesor específico para la fabricación de las virolas. 
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Tabla II. Ancho de paletas propuestos, en base al tamaño de las virolas  

 

VIROLAS (pulgadas) ANCHO DE LA 

PALETA7 

(mm.) 

FLEJE (mm.) 

1 20 38/32 

1.5 34 38/32 

2 43 38/32 

2.5 52 38/32 

3 68 38/32 

3,5 81 38 

4 94 38/32 

5 118 38 

6 142 38 

 

 

3.2.5.3.2. FUNCIONAMIENTO DE LAS PALETAS. 

 

Como en cualquier diseño mecánico, el sistema de paletas presenta puntos 

críticos, los cuales requieren especial atención para poder desarrollar el proyecto. 

Primeramente es conveniente realizar un estudio de la deformación de la paleta bajo 

la acción de su propio peso,  y en segundo lugar, determinar el efecto de la fuerza 

aplicada por el cilindro neumático, logrando de esta manera tener una idea del 

comportamiento del sistema.   

 
 El cálculo de la deformación de la paleta cuando está completamente 

extendida, reviste una importancia especial, ya que la misma se puede comportar 

como un sistema masa – resorte, oscilante en el extremo (dependiendo de la magnitud 

                                                 
7 El largo y espesor de la paleta se mantiene constante (Largo = 570mm., espesor = 5mm.), únicamente 
cuando el tamaño del fleje se cambia a 32mm. es que el largo disminuye a 510mm. para esas virolas. 
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de la deformación) produciendo vibraciones mecánicas, siendo éstas totalmente  

indeseables, sobre todo en este caso, donde la velocidad juega un papel fundamental 

en el desempeño de la máquina. Dichas oscilaciones en el extremo de la paleta 

podrían ocasionar severos problemas para el llenado de las virolas, lo cuál 

descontrolaría totalmente al sistema. 

 

Para el cálculo de la deformación máxima en el extremo, la paleta se puede 

modelar  aproximadamente como una viga en voladizo sobre la cuál actúa su propio 

peso, empleándose para ello las ecuaciones de deflexión8 en vigas. A continuación se 

presenta la figura I, que representa el sistema:  

  

Figura I 

Paleta en voladizo  

383 mm 

 

 La longitud con la cuál se va a calcular la deformación máxima, corresponde a 

383 milímetros, ya que es la parte de la paleta que se encuentra en voladizo, de la 

misma forma, la carga uniforme (w)9 se calculará en base al volumen que se 

encuentra en voladizo. 

 

 Primero se realizaron los cálculos de la deformación para la paleta de virolas 

de una pulgada, ya que es la de menor dimensión y posteriormente se calculó la 

deformación para la paleta de virolas de seis pulgadas que es la de mayor tamaño, 

asegurándonos de esta forma el funcionamiento de las paletas intermedias. Las 
                                                 
8 Tabla A-9. Cortante, momento y deflexión de vigas. (Shigley, 1998, p. 832) 
9 De las ecuaciones de deflexión en vigas, para este caso concreto. 
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deformaciones resultaron iguales,  de aproximadamente unas cinco décimas de 

milímetro, lo cuál no representa ningún problema para el desempeño de la paleta 

(anexo I-1.9). De todas maneras, se demostró que las deformaciones entre las paletas 

para virolas de una pulgada y seis pulgadas son iguales, ya que las mismas no 

dependen del ancho, (anexo I-1.10).  

 

3.2.5.3.3. SELECCIÓN DEL CILINDRO NEUMÁTICO PARA EL MOVIMIENTO 

RETRÁCTIL DE LAS PALETAS. 

 

 De acuerdo a la configuración del sistema (ver plano [1-1] del anexo II-2.7), 

el cilindro neumático debe ser colocado por encima de las paletas, por lo tanto, es 

necesario que el mismo posea un diámetro menor al de la paleta más pequeña, que en 

nuestro caso es 20 mm (paleta para virolas de 1”). Después de revisar el catalogo de 

neumática FESTO, partiendo de la condición anterior impuesta por el diseño, se 

seleccionó el cilindro DGS–16–P-A (ver anexo III-3.2), ya que posee un diámetro 

menor a los 20 mm..  

 

Además de la condición inherente a la dimensión del cilindro, otro factor 

preponderante, es el tiempo que tomará la operación de empuje (para lograr la 

sincronización entre el sistema de ordenado y la máquina de producción de virolas), 

por lo que el dispositivo debe ser capaz de desplazar la paleta con cierta aceleración. 

Para ello, se realizó un estudio detallado del sistema que demuestra la capacidad del 

mismo de cumplir con la tarea propuesta, bajo las condiciones de tiempo impuestas 

por el diseño.  

 

A continuación, se presenta la figura II, que representa el sistema, donde se 

observa que la fuerza de empuje del cilindro genera un momento en el extremo A 

(punto de conexión con la paleta mediante una pieza diseñada para tal fin), por lo 

tanto se redujo el brazo hasta donde lo permitieron los componentes, logrando una 

distancia mínima de 21mm.. Dicho momento puede generar un efecto de 
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levantamiento de la paleta, siendo bastante perjudicial para su desempeño, por lo 

tanto se agregó al diseño una lengüeta que lo impide, además de un sistema para 

evitar que las posibles deformaciones se transmitan al cilindro neumático (ver detalle 

de la bocina propuesta en el plano [1-1] del anexo II-2.7): 

21 mm 

79,25 mm 

F cilindro 

A B 
Superficie de  apoyo 

Lengüeta 

Figura II 
 

 

Para comprobar si existe el efecto de levantamiento, se realizó el diagrama de 

cuerpo libre del sistema, planteando la ecuación de equilibrio de momentos en el 

punto B, sustituyendo la fuerza del cilindro por una fuerza “Fa” y un momento “Ma”, 

como se muestra en la figura III: 
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21 mm 

79,25 mm 

Ma 

X 

Y 

P 

Fa A 

B 

L 

Figura III 
  

Donde:  

 

P: Peso de la paleta. 

 

De la ecuación de equilibrio de momentos (ver anexo I-1.11), se nos presentan 

dos situaciones, que pueden ser representadas en dos diferentes diagramas de cuerpo 

libre, por lo tanto, es importante determinar a cual de ellos pertenece el diseño, ó si se 

presentan ambos casos (recordemos que tenemos una paleta diferente para cada tipo 

de virola, y que la selección  del diagrama depende exclusivamente del peso de cada 

paleta), para comprobar mediante el cálculo si el cilindro seleccionado es capaz de 

realizar el trabajo planteado, bajo las condiciones de tiempo impuestas por el diseño. 

A continuación se presentan los dos posibles casos: 

 

A. Si   Ma
P L

≤
*
2

, la paleta no se levanta, y tenemos el siguiente diagrama de 

cuerpo libre: 
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21 mm 

79,25 mm 

Ma 

X 

Y 

P 

Fa A 

B 

L 

Np 

Frp 

Figura IV 

  

Donde:  

 

P: Peso de la paleta.  Np: Fuerza normal de la superficie de apoyo. 

 

Frp: Fuerza de roce entre la paleta y la superficie de apoyo. 

 

B. Si  
P L

Ma
*
2

< , la paleta se levanta, y tenemos el siguiente diagrama de 

cuerpo libre: 
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21 mm 

79,25 mm 

Ma 

X 

Y 

P 

Fa A 
B 

L 

F1 

F2 

Fr1 
Fr2 

Figura V 

 

 

Donde: 

 

F1 y F2:  Fuerzas producidas en los apoyos. 

  
Fr1 y Fr2: Fuerzas de roce en los apoyos.  
 

 
En este caso, como la paleta se levanta, la componente normal del peso no 

existe y el rozamiento que se opone a la fuerza del cilindro es producido por las 

fuerzas F1 y F2 en los apoyos.  

 

Para establecer en que diagrama de cuerpo libre se encuentra el diseño 

(recordemos que tenemos los casos A y B), se supuso que el cilindro neumático 

genera la fuerza máxima útil de avance teórica (ver anexo III-3.2), lo cuál produce 

que el momento “Ma” sea máximo, alcanzando 1,911 N*m (ver anexo I-1.12). De 

acuerdo a los cálculos (ver anexo I-1.13), en la paleta para virolas de seis pulgadas, 

no existe el efecto de levantamiento, debido a que el momento producido por el peso 

es mayor que el momento “Ma” (diagrama de cuerpo libre A), pero en el caso de la 
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paleta para virolas de una pulgada, si encontramos dicho efecto (diagrama de cuerpo 

libre B), por lo que se realizará el análisis para ambas situaciones.  

 

Continuando con la idea principal, es necesario comprobar si el cilindro 

neumático es capaz de acelerar el sistema de acuerdo a la condición de tiempo 

impuesta en el diseño (recordando que tenemos dos casos para el análisis, los 

correspondientes a los diagramas de cuerpo libre A y B), que obliga a realizar la 

operación de empuje sin exceder los 0,96 segundos (ver anexo I-1.4), partiendo del 

reposo hasta alcanzar la velocidad de desplazamiento, que se mantiene constante a lo 

largo del recorrido, pudiendo ser ajustada regulando el flujo. Para efectos del diseño, 

se fijó en 0,5 m/s. 

 

Como el cilindro neumático parte del reposo, se  supuso una distancia para 

acelerarlo hasta la velocidad de desplazamiento de unos 10 centímetros, es decir  0,10 

metros (partiendo de experiencias anteriores en la empresa), durante el tiempo de 0,4 

segundos, ya calculado previamente  por lo que la aceleración deseada será de 1,25 

m/s^2. (ver anexo I-1.4). 

 

 Con la aceleración deseada, se plantearon las diferentes ecuaciones de 

equilibrio de fuerzas y momentos para el caso A (ver anexo I-1.14), resultando que la 

fuerza de empuje “Fa” requerida por el sistema fue de 15,02 N, siendo ésta mucho 

más pequeña que la fuerza útil entregada por el cilindro neumático (anexo III-3.2),  

por lo tanto, la paleta se va a trasladar con una aceleración mayor a la que se diseñó, 

demostrándose para este caso, que el dispositivo seleccionado es capaz de realizar el 

trabajo sin ningún problema. De la misma forma, para el caso B, la fuerza de empuje 

“Fa” que se calculó resultó ser 11,40 N. (ver anexo I-1.15), lo cuál demuestra 

también, que la paleta se va a trasladar con una aceleración mayor a la deseada, 

sustentando la selección del mecanismo. 
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Es importante considerar un caso especial cuando la paleta inicia el recorrido, 

a partir de ese instante, su propio peso comienza a contribuir con un momento 

adicional en el extremo de la lengüeta, que sumado al momento generado por la 

fuerza del cilindro en el punto A (ya descrito anteriormente “Ma”), establece una 

nueva condición para la fuerza de empuje requerida por la paleta, situación que va en 

incremento a medida que se acerca el fin de la carrera, lugar donde alcanza el 

máximo, cuando está completamente en voladizo.  

 

Para evaluar el efecto del escenario descrito anteriormente, se consideró la 

paleta para virolas de seis pulgadas, por ser la de mayor masa, siendo su contribución 

al peso la más significativa cuando se encuentra completamente en voladizo, justo en 

el instante antes de detenerse, representando sin lugar a dudas el caso crítico, debido a 

que la fuerza requerida para acelerar el sistema es mayor que las encontradas a lo 

largo del recorrido (situación hipotética debido a que en ese instante se detiene). Se 

demostró que en ese momento, el cilindro no tiene ningún problema para acelerar el 

conjunto, lo cuál garantiza que durante la carrera, donde las fuerzas requeridas para 

acelerar el dispositivo son menores, el cilindro desplazará el conjunto con una 

aceleración mayor que la de diseño. A continuación se presenta la figura VI que 

ilustra la situación descrita: 
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21 mm 

F1 

79.25 mm F2 

F cilindro 

A 

P 

53.75  
 mm 

98 mm 

383 mm 

285 mm 

Figura VI 

  

 

Al igual que en los casos estudiados anteriormente, la fuerza del cilindro se 

traslada al punto A como una fuerza “Fa”, junto con un momento “Ma”, para realizar 

el siguiente diagrama de cuerpo libre: 

21 mm 

F1 

79.25 mm F2 

Fr1 A 

P 

53.75  
 mm 

98mm 

383 mm 

285 mm 

Fr2 
Ma 

Fa 

Figura VII 
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De las ecuaciones de equilibrio de fuerzas en los ejes y de la sumatoria de 

momentos en el punto A (anexo I-1.16), obtenemos que la fuerza de empuje “Fa”, 

resultó ser de 17,2 N., la cuál es mucho menor que la capacidad que posee el cilindro 

neumático, por lo tanto queda demostrado que la paleta se va a desplazar durante su 

recorrido con una aceleración mayor que la mínima necesaria con que se diseñó. 

 

3.2.5.4. SISTEMA DE ELEVACIÓN DEL SISTEMA DE PALETAS. 

 

Para elevar el sistema de paleta retráctil, se diseñó un carro solidario al mismo 

(ver plano [2-1] del anexo II-2.8 y plano despiece [1-4] del anexo II-2.7) provisto de 

rodamientos lineales que se mueven a lo largo de dos barras cilíndricas paralelas 

verticales, que permiten realizar el recorrido de elevación necesario para el depósito 

de las virolas sobre los cartuchos. 

 

3.2.5.4.1. SELECCIÓN DE LAS BARRAS GUÍAS. 

 

De la misma forma que en el sistema de paletas, en el sistema de barras de 

elevación encontramos algunas deformaciones que pueden repercutir en el 

desempeño de la ordenadora, trayendo como consecuencia el posicionamiento 

inadecuado de las paletas en cuestión, por lo tanto el cálculo de las mismas reviste 

gran importancia para establecer si  el comportamiento se aproxima al deseado. En tal 

sentido, encontramos dos situaciones críticas: Primero, la deformación en las barras 

debida al peso de la paleta y segundo, la deformación de las barras producida por las 

fuerzas inerciales durante el movimiento horizontal de todo el conjunto.  

 

Para el desarrollo del sistema, se seleccionaron barras cilíndricas de 16 

milímetros de diámetro, debido a que es un tamaño disponible en la empresa. 

Además, para realizar los cálculos, se tomó en cuenta la paleta de seis pulgadas por 

ser la más pesada, debido a su  mayor masa en comparación con todos los tamaños 

propuestos, representando el caso crítico, demostrándose que la deformación 
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impuesta por el mismo, no representa problema alguno para el desempeño de la 

ordenadora, lo cuál garantiza el funcionamiento adecuado de los demás tamaños. 

 

Para calcular la deformación en las barras debida al peso de la paleta, se 

modeló al sistema como una sola barra simplemente apoyada con un momento 

aplicado en la mitad de su longitud, tal y como se muestra a continuación en la figura 

VIII: 

 

B 

175mm 

175mm 

350mm 

P (Peso de la paleta) 

240 mm 

T         (Tensión de la correa del sistema de 
               elevación.) 

240 mm 

Figura VIII 
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Diagrama de cuerpo libre de la barra (figura IX): 

 

Mb 

Ra 

Rc 

175mm 

175mm 

350mm 

Figura IX 
 

Donde: 

 

P: Peso de la paleta. 

 

Mb: Momento en el punto B, debido al peso de la paleta (P). 

 

Ra y Rc: Reacciones en los apoyos de la barra. 

 

Nota: El peso propio de la barra se desprecia, debido a que no contribuye a la 

deformación de la misma en el plano considerado, gracias a la disposición vertical.  

 

 Para realizar los cálculos, se empleó la paleta de seis pulgadas por ser la de 

mayor masa, por lo tanto su contribución al peso es más grande que las paletas para 

virolas más pequeñas. De la ecuación de equilibrio de momentos en el punto B (ver 

anexo I-1.17), se obtuvo que el  momento “Mb” producido por la componente del 
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peso de la  paleta sobre la barra, resultó ser de  aproximadamente 6,2 N*m. De las 

ecuaciones de deflexión en vigas, para el caso modelado10 se tiene que:  

  

y
Mb x

EIL
x a aL LAB = + −

( )*( )
(

6
3 6 22 2 + )2  Ecuación (3.2.5.4.1-1) 

 

y
Mb
EIL

x xa axL xLAB = + − +
6

3 6 23 2( )2

                                                

 Ecuación (3.2.5.4.1-2) 

 

Donde:  

 

Mb: Momento en el punto “b”. 

 

 x: Variable de la distancia, para evaluar la deformación en cualquier punto. 

 

 a: Distancia entre el punto inicial de la viga (punto inicial del sistema de 

coordenadas) y el punto de aplicación del momento “Mb”. 

 

 L: Longitud de la viga. 

 

 E: Módulo de elasticidad. 

 

 I: Momento de inercia de la sección de la viga. 

 

Las ecuaciones anteriores, presentan la deformación en el tramo adyacente al 

centro de la viga, pero en nuestro caso nos interesa conocer la pendiente en la mitad 

de la longitud de la misma, debido a que ésta se traduce en un descenso del extremo 

de la paleta, lo cual es necesario evaluar, para saber si afecta el desempeño del 

sistema. Por lo tanto derivamos la ecuación (3.2.5.4.1-1) con respecto a la variable 

 
10 Tabla A-9. Cortante, momento y deflexión de vigas. (Shigley, 1998, p. 834). 
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“x” (ver anexo I-1.17), para obtener una nueva ecuación, que presente la pendiente en 

función del momento en el centro de la barra. Posteriormente, se determinó la 

pendiente, resultando que la misma fue de  (ver anexo I-1.17). A 

continuación se presenta la figura X, que representa de manera exagerada  la 

situación que estamos analizando: 

2 72 10 4. * −

 

α 

y = movimiento en el extremo,  
producido por el ángulo (α) de  
deformación de las barras.  

B 

480 mm 

Figura X 
 

 

Es importante notar que como el diseño es de dos barras paralelas, la 

pendiente disminuye a la mitad de su magnitud, es decir, el valor que se empleará 

para el cálculo del ángulo (α) de deformación del diagrama anterior será: 1 , 

resultando que el mismo fue de aproximadamente (ver anexo I-1.17), lo 

cuál se traduce en un descenso en el extremo de la paleta en voladizo de siete 

centésimas de milímetro (ver anexo I-1.17), que son prácticamente despreciables, 

debido a que su incidencia en el desempeño de la paleta es prácticamente nula. 

36 10 4, * −

7 8 10 3, * − °

 

Adicional a esto, las barras están conectadas a un carro, que permite el 

movimiento horizontal a lo largo de un perfil guía. Cuando éste se acelera, le imprime 

a las barras una fuerza generada por la inercia de la masa de la paleta con las virolas 
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(Fm de la figura XI), que tiende a deformarlas, por lo que es necesario realizar un 

estudio, para determinar si su influencia es apreciable en el sistema. En la siguiente 

figura se muestra la situación planteada:  

 

5 0 m m 

 1 9 0  m m 

M ov im ie n to Fm  

 4 8 0  m m 

Figura  X I 

 

 

Tenemos que el carro, debe recorrer 0,7 metros en 1,325 segundos 

aproximadamente  (ver anexos I-1.6), resultando en una aceleración de 

aproximadamente 1,60 m/s^2, lo cuál se traduce en una fuerza inercial “Fm” de 4,32 

N. (ver anexo I-1.18). Dicha fuerza “Fm”,  genera unas reacciones sobre las barras 

cuando el carro se acelera, como se muestra en la siguiente figura: 

  

Fa  

Fm  

A  

Fa +  F m  
Figura  X II   

 

 Haciendo sumatoria de momentos en el punto A (ver anexo I-1.18), 

encontramos que, la fuerza “Fa” sobre las barras resultó ser 16,42 N. Simulando cada 

barra como una viga simplemente apoyada cargada con las fuerzas “Fa” + “Fm” en la 

mitad de su distancia (condición más crítica), aplicamos las ecuaciones de deflexión 
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de vigas11, y nos queda que la deformación máxima es de aproximadamente tres 

centésimas de milímetro, pero, como son dos barras paralelas la deformación total es 

el doble, es decir, seis centésimas de milímetro (ver anexo I-1.18). 

 

 En el extremo de la paleta en voladizo (lugar donde nos interesa conocer el 

efecto de la fuerza inercial), la deformación de las barras se traslada (de  forma 

aproximada), bajo la siguiente relación de triángulos, mostrada en la siguiente figura:  

 

β  β  

4 30 m m  
5 0 m m 

y  tota l y  vo la d izo  

Fig u ra  X I II  

 

 

De la figura anterior, el desplazamiento de la paleta en voladizo (ver anexo I-

1.18) resulta ser de unas cinco décimas de milímetro, movimiento que es 

prácticamente despreciable, ya que no afecta notablemente al posicionamiento de la 

paleta en el cartucho. 

 

3.2.5.4.2. SELECCIÓN DE LOS RODAMIENTOS LINEALES. 

 

 Los rodamientos lineales seleccionados son los “IKO-LME 162636”, los 

cuales se muestran en el anexo III-3.10. 

 

 

 

 
                                                 
11 Tabla A-9. Cortante, momento y deflexión de vigas. (Shigley, 1998, p. 833) 
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3.2.5.4.3. SELECCIÓN DEL MOTOR, ACOPLE, SEPARADOR, REDUCTOR Y 

CORREA DEL SISTEMA DE ELEVACIÓN. 

 

 El servo motor seleccionado para elevar el carro de la paleta es el 

“BLX232A”, de la serie “BLX 23” (NEMA 23), mostrado en el anexo III-3.4. 

 

 El acople y separador del servo motor son los siguientes: 

 

• Acople (NEMA 23): “MCM-BEL-08-23”, ver anexo III-3.6. 

 

• Separador (NEMA 23): “MAB2DB08-BLX23”, ver anexo III-3.7. 

 

 Los reductores seleccionados son las siguientes “poleas de tiempo E*P*S 

HTD paso 5 mm.”: 

 

• Polea del servo motor: “PT014G08L09T”, ver anexo III-3.8. 

 

• Polea del sistema de reducción: “PT040G10L09N”, ver anexo III-3.8. 

 

• Poleas directas del carro de elevación: “PT014G08L09T”, ver anexo III-3.8. 

 

La correa seleccionada para el sistema reductor es la “correa de tiempo E*P*S 

HTD paso 5 mm. por 9 mm. de ancho”: “EPS0070G09mN”, ver anexo III-3.9. 

 

 Además, se seleccionó la “correa de tiempo E*P*S  HTD paso 5 mm. por 9 

mm. de ancho”, para las poleas directas del carro de elevación, la cuál se ordena de la 

longitud establecida en el diseño (es decir se vende por metros), ya que se empalma 

en el carro de elevación por medio de una mordaza diseñada para tal fin (ver plano 

[1-4] anexo II-2.7).  
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 Para la justificación de la selección de los componentes mencionados 

anteriormente, ver los cálculos presentes en los anexos (ver anexo I-1.19). 

 

3.2.5.4.4. SELECCIÓN DEL EJE DE TRANSMISIÓN DEL SERVO MOTOR AL 

SISTEMA DE ELEVACIÓN. 

 

 Según la disposición del sistema de elevación, de acuerdo al diseño planteado, 

es necesario el empleo de ejes en el sistema reductor, tal y como se presenta 

detalladamente en el plano [2-1] del  anexo II-2.8.  

 

 Los ejes se diseñaron en base a la ecuación12, que representa la combinación 

de la teoría de la energía de distorsión para el esfuerzo y la línea de Goodman 

modificada para la resistencia a la fatiga (ver anexo I-1.20): 
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 Donde:  

 

 n: Factor de seguridad.  

 

 = Factor de concentración de esfuerzos.  K f

 

  =  Momento flector alternante aplicado. M a

 

 Se =  Límite de resistencia a la fatiga del elemento mecánico. 

 

                                                 
12 Ecuación (18-43). (Shigley, 1998. p. 808.) 
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 = Factor de concentración de esfuerzos a corte. K fs

 

Sut = Resistencia última. 

 

Sy = Resistencia a la tracción. 

  

 = Torque alternativo aplicado. Ta

 

 Mm = Momento flector medio aplicado. 

  

Tm = Torque medio aplicado. 

 

 Dando como resultado, que el diámetro mínimo de los mismos debe ser 7,73 

milímetros, empleando un acero especial AISI 4340 (anexo III-3.11). Por lo tanto se 

fijó el diámetro en 8 milímetros, para estandarizarlo con las dimensiones de los 

rodamientos y acople del motor. De todas formas se demostró que la deformación 

máxima del eje bajo las condiciones de carga establecidas, es completamente 

despreciable. Este cálculo también se encuentra en el anexo I-1.20.  

 

3.2.5.4.5. SELECCIÓN DE LOS RODAMIENTOS DEL EJE DE TRANSMISIÓN. 

 

El rodamiento seleccionado para el sistema de descarga de los cartuchos es el 

60813 (ver configuración de montaje en el plano [2-1] y en el despiece del plano [2-4] 

en el anexo II-2.8). 

 

Del cálculo de la duración14, arrojó un valor de 3326.25 millones de 

revoluciones. Por cada ciclo de llenado de un cartucho, el recorrido promedio de estos 

rodamientos es de 7200 revoluciones, anualmente se producen unas 3000 cajas, 
                                                 
13 Catálogo General SKF. 1999. p.186. 
14 Formula de vida nominal . (Catálogo General SKF.1999. p. 28.) 
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traducido a revoluciones nos queda: 21.6 millones revoluciones. Por lo tanto la 

duración en años será aproximadamente: 154 años, cantidad suficiente para sustentar 

la selección de dicho rodamiento, los cálculos se realizaron en el anexo I-1.20. La 

comprobación estática también se llevó a cabo en el anexo I-1.20, donde se demostró 

que el mismo se encuentra por encima del factor  (factor de seguridad estático 

recomendado)

so

15. 

 

3.2.5.5. MÉTODO DE DESPLAZAMIENTO HORIZONTAL DEL SISTEMA DE 

PALETAS. 

 

Como se explicó anteriormente, el sistema de la paleta es solidario a un carro 

de elevación y también a un carro de desplazamiento horizontal que se traslada a lo 

largo de un perfil “standard # 10-080”, hecho de aluminio, con las características que 

se muestran en el anexo III-3.12, sirviendo de guía a dicho carro, además de ser 

empleado como soporte estructural de una parte de la máquina ordenadora de virolas.  

 

3.2.5.5.1. SELECCIÓN DE LOS PERFILES, BARRAS Y RIELES. 

 

El perfil soporte del carro de desplazamiento horizontal, está solicitado por el 

peso del sistema de paletas, el cuál no actúa en el centro de la sección del mismo, por 

lo tanto, además de estar solicitado a flexión, también está solicitado a torsión. A 

continuación se presenta la figura XIV, que representa la vista lateral de la 

configuración propuesta: 

 

 

                                                 
15 Factor de seguridad estático . (Catálogo General SKF.1999. p. 53.)  so
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 El cálculo que sustenta la selección del perfil “standard # 10-080”, se dividió 

en dos partes: La primera, relativa a la solicitación por torsión, y la segunda referente 

a la solicitación por flexión.   

 
El comportamiento frente a la torsión de perfiles de sección no circular, es 

completamente diferente al de barras de sección circular. En el caso del perfil 

empleado en el diseño, cuya sección es difícil de manejar, podemos realizar la 

siguiente suposición: 

 

Tomaremos la sección central del mismo como un anillo rectangular de 40 

milímetros por 26,5 milímetros, con  espesor  de pared delgada de 2 mm, ya que 

dicha sección es la que brinda la mayor resistencia a la torsión, a pesar de que su 

sección transversal real, es la que se muestra en el anexo III-3.12. De esta forma es 
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posible realizar un cálculo bastante aproximado de lo que sucederá en la realidad, 

partiendo de las siguientes ecuaciones16: 

  

τ =
Mt
Ah2

   Ecuación (3.2.5.5.1-1) 

 

θ
τ

=
s

AG2
   Ecuación (3.2.5.5.1-2) 

 

θ =
Mt s
A G h

*
* * *4 2   Ecuación (3.2.5.5.1-3) 

 

Donde: 

 

τ = Esfuerzo cortante 

 

Mt = Momento torsor 

 

A = Área promedio entre la sección externa e interna 

 

h = Espesor de pared 

 

θ = Ángulo de torsión en radianes por metro de longitud 

 

s = Longitud promedio de las secciones externa e interna   

 

G = Módulo de elasticidad del material en corte 

  

Análogamente, se pueden usar las siguientes ecuaciones17:  

                                                 
16 Torsión de tubos delgados. (Timoshenko, 1957. Vol. 2. p.282) 
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θ =
MtL
GK

  Ecuación (3.2.5.5.1- 4) 

 

K
t a t b t

a b t
=

− −
+ −

2
2

2 2( ) ( )
( )

  Ecuación (3.2.5.5.1- 5) 

 

θ  = Ángulo de torsión en radianes   

  

t = Espesor de pared  

 

a = Lado corto     

 

b = Lado largo 

  

Otra consideración importante a tomar en cuenta para efectos de cálculo, es 

que las ecuaciones anteriormente mencionadas, entregan el ángulo de torsión para un 

perfil en voladizo, en el caso del diseño, el perfil guía-soporte, tiene una longitud de 

1,6 metros, pero posee tres apoyos, dos en los extremos y uno central, esto con la 

finalidad de brindarle mayor robustez a la máquina, además de servir para conectar 

ambas secciones (la sección donde se encuentra el sistema de paleta con la sección 

donde se encuentran los cartuchos para depositar las virolas) por medio de travesaños, 

tal  como se aprecia en el plano [8-1]  del  anexo II-2.13. En consecuencia, para el uso 

correcto de las ecuaciones, supondremos un perfil en voladizo, de longitud un cuarto 

de la longitud total, además, de aplicar un momento torsor con la mitad de su 

magnitud. 

 
De la figura XIV, podemos extraer los momentos torsores generados por 

ambos pesos actuantes, los cuales denominaremos respectivamente “MtI” (momento 

torso I debido al peso de la paleta) y  “MtII” (momento torsor II debido al peso del 

                                                                                                                                           
17 Torsión en piezas que tienen secciones transversales no circulares. (Mott, 1992. p. 72) 
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conjunto sin la paleta), realizando los cálculos necesarios para tal fin (ver anexo I-

1.21). 

 

 Dichos cálculos arrojaron los siguientes resultados:  

 

Momento torsor I = 6,6 N*m 

 

Momento torsor II = 2,45 N*m  

  

El momento torsor total aplicado “Mt” será la suma de ambos momentos 

torsores: “MtI” + “MtII” = (6,6 N*m + 2,45 N*m) = 9,05 N*m. Para efectos de 

cálculo, se empleará la mitad de la magnitud de Mt, es decir 4,525 N*m, pudiendo de 

esta forma modelarlo aproximadamente con las ecuaciones de torsión en voladizo. 

  

Utilizando las ecuaciones mencionadas de torsión (ver anexo I-1.22), tenemos 

que el ángulo de torsión (θ) es aproximadamente igual a 0,07°. Su incidencia sobre el 

sistema de la paleta, se muestra en la siguiente figura de manera exagerada: 
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 El movimiento producido por la torsión en el extremo de la paleta en voladizo 

(de la figura XV), se calculó (ver anexo I-1.23) y arrojó un valor aproximado de seis 

décimas de milímetro, lo cuál no produce ningún problema, para el desempeño de la 

máquina. De todas maneras, como esos cálculos, se basaron en suposiciones, se 

decidió realizar un experimento controlado (el experimento se encuentra en el anexo 

I-1.24), para encontrar el valor de la cantidad GK, de la ecuación (3.2.5.5.1-4), que 

resulto en un valor de 1930 N*m^2, acercándonos de esta forma la situación real. 

 

Volviendo al diseño teniendo el factor GK calculado experimentalmente, 

hacemos la comprobación del ángulo de torsión (θ) utilizando la ecuación (3.2.5.5.1-

4) (ver anexo I-1.25), de donde se obtuvo el valor de 0,053°, lo cuál se traduce en un 

movimiento del extremo de la paleta en voladizo de aproximadamente cinco décimas 

de milímetro. Como este cálculo es más exacto, ya que proviene de la medida real de 

la rigidez del perfil, observamos que el error cometido con la aproximación fue de un 
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25 %, garantizando de esta forma, el efectivo desempeño del mismo bajo las 

condiciones de torsión establecidas por el sistema. 

 

 Para el cálculo de la deformación por flexión, modelaremos el perfil como una 

viga simplemente apoyada con una carga en el centro. En este caso tomaremos la 

mitad de la longitud total del perfil guía-soporte (0.8 metros), gracias al apoyo que se 

colocó en el centro de la misma (ver plano [8-1] del anexo II-2.13). 

 

 Recordemos que las cargas generadas por los pesos excéntricos, se pueden 

trasladar a la viga como una fuerza y un momento. En este caso los pesos suman para 

un total de 30,53 N. + 67,90 N. =  98,43 N., redondeando = 100 N.( ver anexo I-1.26) 

 

 Partiendo de las ecuaciones de deflexión para una viga cargada en el centro y 

simplemente apoyada18, (ver anexo I-1.27)obtenemos que la deformación máxima 

alcanza aproximadamente nueve milésimas de milímetro, siendo éstas completamente 

despreciables para el desempeño óptimo de la máquina ordenadora. 

 

Es importante resaltar, que el carro se deslizará sobre unas ruedas (ver anexo 

III-3.14) a través de barras circulares insertadas en rieles especiales para ello (ver 

anexo III-3.15), logrando de esta forma eliminar el roce, ya que el contacto es de 

rodadura. Dichas barras de sección circular se seleccionaron de 10 milímetros de 

diámetro, debido a su disponibilidad en la empresa, y los rieles se seleccionaron de 

acuerdo al diámetro de dichas barras, además de su correspondencia con el perfil 

“standard # 10-080” (ver anexo III-3.16). 

 

 

 

 

 
                                                 
18 Tabla A-9. Cortante, momento y deflexión de vigas. (Shigley, 1998, p. 833) 
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3.2.5.5.2. DESCRIPCIÓN  DEL CARRO DE DESPLAZAMIENTO 

HORIZONTAL. 

 

 Se seleccionó una lámina de aluminio de media pulgada de espesor, que 

cuenta con cuatro “rodamientos-rueda” que abrazan al perfil guía (“standard # 10-

080” anexo III-3.12), permitiendo su desplazamiento a lo largo del mismo, mediante 

unos rieles ya mencionados anteriormente (ver anexo III-3.15). Para evitar el juego, 

los “rodamientos-rueda” inferiores van montados sobre tornillos con excentricidad de 

un milímetro, a través de los cuales se logra el ajuste del mismo, tal como se muestra 

en el plano [2-3] del anexo II-2.8. Es importante mencionar que sobre el carro, va 

colocado el servo-motor que eleva el sistema de paletas, además de todo el conjunto 

de reducciones, ejes y rodamientos, diseñados para tal fin. El montaje completo se 

muestra en el plano [2-1] del anexo II-2.8. 

 

3.2.5.5.3. SELECCIÓN DE LOS “RODAMIENTOS-RUEDA” DEL CARRO DE 

DESPLAZAMIENTO HORIZONTAL. 

 

 Los “rodamientos-rueda”, que se seleccionaron para el montaje del carro, se 

presentan en los anexo III-3.14. Para asegurar su duración bajo las condiciones del 

sistema, dichas ruedas, las aproximamos al comportamiento de un  rodamiento de 

igual tipo y dimensiones (rodamientos de dos hileras de bolas de contacto angular), 

en este caso el “3201 A”19,  para lo cuál usamos las ecuaciones correspondientes a ese 

tipo específico de rodamiento20. A continuación se presenta un esquema 

representativo (figura XVI) de las condiciones de carga impuestas sobre los 

rodamientos, las cuales fueron consideradas para el cálculo de la duración de los 

mismos: 

 

                                                 
19 Catálogo General SKF. 1999. p.312.  
20 Catálogo General SKF.1999. p. 310-311. 
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El cálculo de la duración21 (ver anexo I-1.28), arroja un valor de 2584227 

millones de revoluciones. Cada rodamiento realiza unas 11 revoluciones por cada 

ciclo. Para llenar una caja grande de virolas de una pulgada,  se llevan a cabo unos 

420 ciclos, lo cuál representa 4620 revoluciones por caja. Anualmente se producen 

unas 3000 cajas, traducido a revoluciones nos quedan: 13860000 revoluciones. Por lo 

tanto la duración en años será aproximadamente: 1864520 años, lo cuál sostiene con 

creces la selección de dicho rodamiento, que no es posible reemplazar, ya que es el de 

menor tamaño del catálogo “ITEM products 1995”.  

 

 También se realizó la comprobación estática del rodamiento, (ver anexo I-

1.29) donde se demostró que el mismo se encuentra muy por encima del factor s  

(factor de seguridad estático recomendado)

o

22. 

 

 

 

                                                 
21 Formula de vida nominal. (Catálogo General SKF.1999. p. 28.) 
22 Factor de seguridad estático . (Catálogo General SKF.1999. p. 53.)  so

 88 



 

3.2.5.5.4. SELECCIÓN DEL MOTOR, ACOPLE, SEPARADOR, POLEAS Y 

CORREA DEL SISTEMA DE DESPLAZAMIENTO HORIZONTAL. 

 

El servo motor seleccionado para desplazar el carro es el “BLX232A”, de la 

serie “BLX 23” (NEMA 23), mostrado en el anexo III-3.4. 

 

 El acople y separador del servo motor son los siguientes: 

 

• Acople (NEMA 23): “MCM-BEL-08-23”, ver anexo III-3.6. 

 

• Separador (NEMA 23): “MAB2DB08-BLX23”, ver anexo III-3.7. 

 

Como se diseñó un sistema directo de transmisión (ver plano [2-1] del anexo 

II-2.8), la polea seleccionada es la “polea de tiempo E*P*S HTD paso 5 mm.”: 

 

• Polea: “PT014G08L09T”, ver anexo III-3.8. 

 

Se seleccionó la “correa de tiempo E*P*S  HTD paso 5 mm. por 9 mm. de 

ancho”, la cuál se ordena de la longitud establecida en el diseño (es decir se vende por 

metros), ya que se empalma en el carro de desplazamiento por medio de un par de 

mordazas diseñadas para tal fin (ver despiece en el plano [2-2] del anexo II-2.8).  

 

 Para la justificación de la selección de los componentes mencionados 

anteriormente, ver los cálculos se presentan en el anexo I-1.30. 

 

3.2.5.6. SISTEMA DE ACUMULACIÓN DE LAS VIROLAS ORDENADAS 

(CARTUCHOS). 

 

Para la máquina ordenadora, se diseñó un cartucho, donde son depositadas las 

virolas, y posteriormente descargadas en cajas, las cuales abrazan al mismo una vez 
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terminada la operación de llenado. La configuración establece la colocación de dos 

cartuchos, funcionando estos de forma alternativa, es decir, mientras uno de ellos se 

está llenando, el otro es descargado y colocado en espera. 

 

 Los cartuchos, son estructuras metálicas (ver plano [8-1] del anexo II-2.13) 

que deben ser capaces de soportar el peso de las virolas. Sus dimensiones se 

presentan a continuación en la “Propuesta para las dimensiones de los cartuchos”.  

 

3.2.5.6.1. PROPUESTA PARA LAS DIMENSIONES DE LOS CARTUCHOS. 

 

 Esta propuesta se fundamenta en lo siguiente: 

 

 “Encontrar el menor número de cartuchos posibles, que funcionen para todos 

los tamaños de virolas que se van a ordenar”. 

 

 Partimos de las dimensiones de las virolas, presentadas en la siguiente figura a 

grandes rasgos: 

Alto 
Virola 

Largo 

Ancho 
Alto 

VIROLA 

Figura XVII  
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Se elaboraron  las siguientes tablas con las dimensiones de las virolas a 

ordenar, clasificadas por el ancho del fleje empleado para su fabricación (32mm. y 38 

mm.): 

  

 

Tabla III. Virolas fabricadas con fleje de 38 mm.: 

 

Virola (pulgadas) Alto (milímetros) Largo (milímetros) 

1 12 28 

1,5 15 40 

2 16 53 

2,5 17 65 

3 18 78 

3,5 19 93 

4 20 105 

5 21 129 

6 24 157 

 

 Tabla IV. Virola fabricada con fleje de 32 mm.: 

 

Virola (pulgadas) Alto (milímetros) Largo (milímetros) 

1 13 28 

1,5 13 40 

2 14 53 

2,5 14 65 

3 15 78 

4 15 105 
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 De acuerdo a la tabla III, se proponen dos tamaños de cartuchos para el fleje 

de 38 milímetros: 

 

• Cartucho “C138”: 

 

Alto: 320 milímetros 

 

Ancho: 380 milímetros. 

  

Largo: 480 milímetros. 

 

 Tipos de virolas para este cartucho (pulgadas): 1, 1.5,  2, 3,  3.5 y 6. 

 

• Cartucho “C238”: 

 

Alto: 220 milímetros. 

 

Ancho: 380 milímetros. 

 

Largo: 525 milímetros. 

 

 Tipos de virolas para este cartucho (pulgadas): 2.5,  4 y 5.  
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Tabla V. Cantidad de virolas por cartucho C138: 

 

Virola (pulgadas) Cantidad de virolas por cartucho 

1 4080 

1,5 2520 

2 1800 

3 1020 

3,5 850 

6 390 

 

Tabla VI. Cantidad de virolas por cartucho C238: 

 

Virola (pulgadas) Cantidad de virolas por cartucho 

2,5 1040 

4 550 

5 400 

 

Tamaño de los cartuchos para las virolas fabricadas con el fleje de 32 milímetros 

(de acuerdo a la tabla IV): 

 

• Cartucho “C132”: 

 

Alto: 325 milímetros 

 

Ancho: 320 milímetros. 

 

 Largo: 480 milímetros. 

 

 Tipos de virolas para este cartucho (pulgadas): 1, 1.5,  2 y 3. 
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• Cartucho “C232”: 

 

Alto: 230 milímetros. 

 

Ancho: 320 milímetros. 

 

Largo: 525 milímetros. 

 

 Tipos de virolas para este cartucho (pulgadas): 2.5 y 4. 

 

Tabla VII. Cantidad de virolas por cartucho C132: 

 

Virola (pulgadas) Cantidad de virolas por cartucho 

1 4250 

1,5 3000 

2 2070 

3 1260 

 

Tabla VIII. Cantidad de virolas por cartucho C232: 

 

Virola (pulgadas) Cantidad de virolas por cartucho 

2,5 1280 

4 750 

 

3.2.5.6.2. CUANTIFICACIÓN PORCENTUAL DE LOS BENEFICIOS DE 

ACUERDO A LOS TAMAÑOS  PROPUESTOS PARA LOS CARTUCHOS. 

 

 De acuerdo a los tamaños de cartuchos propuestos, se realizó una 

comparación con los datos suministrados por la empresa Técnica Monte Blanco, para 
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establecer una cuantificación porcentual de los beneficios de la implantación de una 

máquina ordenadora de virolas: 

 

 Tabla IX. Comparación de cantidades de virolas por metro cúbico actuales 

contra las cantidades de acuerdo a los cartuchos propuestos (Fleje 38 mm. ): 

 

Virola 

(pulgadas) 

Cantidad de 

virolas por 

m^3 actual 

(virolas/m^3) 

Número  

de virolas 

por 

cartuchos 

propuestos 

Cantidad  

virolas por m^3 

propuestas 

(virolas/m^3) 

Beneficio 

(%) 

Número  

del 

cartucho 

1 49000 4080 69863 29 C138 

1.5 31200 2520 43150 28 “ 

2 27150 1800 38821 30 “ 

2.5 15530 1040 23690 24 C238 

3 13460 1020 17465 23 C138 

3.5 11120 850 14554 23 “ 

4 8930 550 12528 28 C238 

5 6540 400 9111 28 “ 

6 5100 390 6678 23 C138 
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Tabla X. Comparación de cantidades de virolas por metro cúbico actuales 

contra las cantidades de acuerdo a los cartuchos propuestos (Fleje 32 mm. ): 

 

Virola 

(pulgadas) 

Cantidad de 

virolas por 

m^3 actual 

(virolas/m^3) 

Número  

de virolas 

por 

cartuchos 

propuestos 

Cantidad  

virolas por m^3 

propuestas 

(virolas/m^3) 

Beneficio 

(%) 

Número  

del 

cartucho 

1 60200 4250 85170 29 C132 

1.5 44340 3000 60120 26 “ 

2 28740 2070 41480 31 “ 

2.5 24060 1280 33160 27 C232 

3 18750 1260 25250 25 C132 

3.5 15100 750 19430 22 C232 

 

 Como se aprecia en las tablas (IX y X), los beneficios de la implantación de la 

ordenadora de virolas, oscilan entre un 20 y un 30 %, representando un porcentaje 

importante para la reducción de los costos de fletado, sobre todo a nivel de 

exportación, debido a que con el mismo costo, se va a exportar entre un 20 y un 30 % 

más cantidad de virolas, lo cuál sin duda alguna es una cifra bien significativa. 

Adicionalmente, existe un beneficio del 20 al 30 %, con respecto al valor de las cajas 

para embalaje. 

 

 También, un beneficio secundario del ordenado de virolas, es la presentación 

de las mismas. Cuando el cliente se encuentra con una caja de piezas ordenadas, le es 

mucho más fácil su descarga sobre la máquina “montadora” encargada de colocar la 

cerda en las virolas. Además, el hecho de estar ordenadas impide que se golpeen con 

las aristas vivas que poseen, siendo de gran atractivo para el comprador. 
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3.2.5.6.3. SELECCIÓN DEL PERFIL GUÍA DE LOS CARTUCHOS. 

 

De la misma manera que con el sistema de paleta, los cartuchos están sujetos a 

un perfil guía-soporte mediante un carro, que permite trasladarlos horizontalmente 

desde su posición de llenado, hasta la posición de descarga. Estos se encuentran en 

voladizo, produciendo flexión y torsión en dicho perfil. En este caso, la longitud total 

de diseño es de 2,8 metros, pero posee tres apoyos, uno central y uno en cada 

extremo, para disminuir el efecto de las fuerzas que tienden a deformarlo. A 

continuación se presenta un esquema (figura XVIII) de la configuración en vista 

lateral: 

 

P 

20 mm 

380 mm 

190 mm 

Perfil-guía 
soporte 

Carro 

Cartucho 

Figura XVIII 

 
  

Donde: P es el peso del cartucho mas el peso de las virolas (situación crítica 

para el diseño, es decir, el cartucho grande lleno con virolas de una pulgada (fleje 38 

milímetros, caso crítico para el diseño), es decir 4080  virolas, cada una con una masa 

de 6,2 gramos. 

 

Cuando el perfil está solicitado a torsión, se realizaron los cálculos (ver anexo 

I-1.31) para dos tipos diferentes: El “standard #10-080” y  el “heavy #11-088” (ver 
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anexos III-3.12 y III-3.13), seleccionándose el segundo,  gracias a que se produce en 

el extremo en voladizo del cartucho un descenso de únicamente cinco décimas de 

milímetro, en comparación con el “standard #10-080”, que tiene una caída de más de 

seis milímetros, lo cuál es totalmente indeseado ya que repercute directamente en el 

posicionamiento de la paleta sobre los cartuchos. 

  

 Para el cálculo de la deformación por flexión, modelaremos el perfil 

(previamente seleccionado “heavy #11-088”) como una viga simplemente apoyada 

con una carga en el centro. En este caso tomaremos la mitad de la longitud total del 

perfil guía-soporte (1.4 metros), gracias al apoyo que se colocó en el centro de la 

misma. 

 

 Recordemos que la carga generada por el peso excéntrico, se puede trasladar a 

la viga como una fuerza y un momento en el centro de la misma. La ecuación de 

deflexión23 que se empleó en los cálculos (ver anexo I-1.32), entregó una 

deformación máxima de menos de dos décimas de milímetro, siendo completamente 

despreciable. 

 

3.2.5.6.4. DESCRIPCIÓN DEL CARRO SOPORTE DE LOS CARTUCHOS. 

 

 Cuando uno de los cartuchos se encuentra lleno, el operador debe trasladarlo 

hasta la zona de descarga. Para ello se diseñó un carro, que consta de tres ruedas, que 

abrazan al perfil guía por donde se desplaza (ver plano del anexo II-2.11). La 

configuración presenta dos carros por cartucho (ver plano [8-1] del anexo II-2.13), 

conectados por una lámina, que a su vez sostiene al sistema de descarga y a los 

cartuchos propiamente dichos. 

 

 Para la construcción de los carros, se propuso mecanizar un bloque de 

aluminio (por su bajo peso en comparación con el acero), para darle la forma que 
                                                 
23 Tabla A-9. Cortante, momento y deflexión de vigas. (Shigley, 1998, p. 833) 
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requiere el montaje de las ruedas, tal y como se muestra en el despiece del plano del 

anexo II-2.11. 

 

3.2.5.6.4.1. SELECCIÓN DE LOS RODAMIENTOS DE LAS RUEDAS DEL 

CARRO SOPORTE DE LOS CARTUCHOS. 

 

El rodamiento seleccionado para el carro-soporte es el 60824. El cuál estará 

inserto en las ruedas que se diseñaron de acuerdo al perfil guía soporte de los 

cartuchos (ver despiece del plano del anexo II-2.11). 

 

En la siguiente figura, se presenta configuración del carro en vista lateral, así 

como las cargas a las que están sometidos los rodamientos, las cuales fueron 

consideradas para el cálculo de la duración de los mismos: 

20mm 20mm 

20mm 

C 

Perfil 80*80 

F 

F 

P 

Rodamientos 
Laterales 

Rodamientos 
Laterales 

Rodamientos 
Superiores 

Figura XIX 
 

 

El cálculo de la duración de los rodamientos, se dividió en dos etapas: 

Primero, los rodamientos laterales, y segundo el rodamiento superior.  

                                                 
24 Catálogo General SKF. 1999. p.186. 
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El cálculo de la duración25 de los rodamientos laterales (ver anexo I-1.33), 

arroja un valor de 35,92 millones de revoluciones. Cada rodamiento realiza unas 18 

revoluciones por cada caja. Anualmente se producen unas 3000 cajas, traducido a 

revoluciones nos quedan: 54000 revoluciones. Por lo tanto la duración en años será 

aproximadamente: 665  años, cantidad suficiente para sustentar la selección de dicho 

rodamiento.  

 

 También se realizó la comprobación estática del rodamiento lateral, (ver 

anexo I-1.34) donde se demostró que el mismo se encuentra por encima del factor s  

(factor de seguridad estático recomendado)

o

26, lo cuál garantiza el funcionamiento del 

mismo cuando se encuentra detenido. 

 

El cálculo de la duración27 del rodamiento superior (ver anexo I-1.35), arroja 

un valor de 6832,3 millones de revoluciones, por lo que la vida útil de éstos, será 

mayor que la de los laterales, ya que recorren el mismo número de ciclos al año. 

  

 También se realizó la comprobación estática del rodamiento superior, (ver 

anexo I-1.36) donde se demostró que el mismo se encuentra por encima del factor s  

(factor de seguridad estático recomendado)

o

28, lo cuál garantiza su funcionamiento 

cuando se encuentra detenido. 

 

3.2.5.6.5. SISTEMA DE DESCARGA DE LOS CARTUCHOS. 

 

 El sistema de descarga está compuesto, por una estructura solidaria al carro 

soporte, que permite a los cartuchos girar libremente noventa grados una vez llenos, 

después de colocada la caja donde se descargarán las virolas.  

                                                 
25 Formula de vida nominal. (Catálogo General SKF.1999. p. 28.) 
26 Factor de seguridad estático . (Catálogo General SKF.1999. p. 53.)  so
27 Formula de vida nominal. (Catálogo General SKF.1999. p. 28.) 
28 Factor de seguridad estático . (Catálogo General SKF.1999. p. 53.)  so
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Este sistema permite al operador descargar, haciendo una pequeña fuerza, 

debido a  que la disposición del soporte giratorio se encuentra por debajo del centro 

de gravedad, además de estar levemente trasladado hacia la zona de descarga, para 

impedir su rotación, mientras el proceso de llenado se está llevando a cabo, de todas 

maneras, el operador debe retirar un tornillo de seguridad que impide también dicha 

rotación durante el proceso de llenado. La configuración de este sistema de descarga 

se presenta en el plano [6-1] del anexo II-2.12. 

 

3.2.5.6.5.1. SELECCIÓN DE LOS RODAMIENTOS DEL SISTEMA DE 

DESCARGA. 

 

El rodamiento seleccionado para el sistema de descarga de los cartuchos es el 

620229 (ver configuración de montaje en el plano [6-1]del anexo II-2.12). 

 

Del cálculo de la duración30, se desprende que la vida útil de este rodamiento 

en años va a ser grande, debido a que solo gira media revolución por cada ciclo de 

llenado. Anualmente se producen unas 3000 cajas, traducido a revoluciones nos 

queda: 1500 revoluciones. Por lo tanto la duración en años será aproximadamente: 60 

millones  años, cantidad suficiente para sustentar la selección de dicho rodamiento, 

los cálculos se muestran en el anexo I-1.37. Por lo tanto la comprobación estática 

reviste gran importancia, ya que prácticamente el componente se encuentra detenido 

la mayoría del tiempo. En este caso,  se demostró que el mismo se encuentra muy por 

encima del factor  (factor de seguridad estático recomendado)so
31, los cálculos se 

encuentran en el anexo I-1.38. 

 

 

 

                                                 
29 Catálogo General SKF. 1999. p.188. 
30 Formula de vida nominal . (Catálogo General SKF.1999. p. 28.) 
31 Factor de seguridad estático . (Catálogo General SKF.1999. p. 53.)  so
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3.2.5.7. AUTOMATIZACIÓN. 

 

3.2.5.7.1. DESCRIPCIÓN DEL PROCESO. 

 

 El proceso de ordenado de virolas, debe ser completamente automatizado, a 

excepción de la descarga de las virolas (ya ordenadas) sobre las cajas, maniobra que 

será realizada por un operador, después de escuchar la alarma de cartucho lleno. 

 

 Cuando el interruptor de arranque de la máquina se coloca en la posición 

“on”, ocurre lo siguiente: El motor de la cinta transportadora arranca hasta llegar a su 

velocidad de funcionamiento. Los sensores de casa de los servo-motores, tanto en el 

eje horizontal como en el eje vertical, desplazan al sistema de paleta hasta encontrar 

la posición de “casa” (referencia de posición para los servomotores), y lo trasladan al 

punto de llenado. Simultáneamente, la tarjeta de control verifica que el sensor de 

paleta afuera, tenga corriente al igual que los sensores de cartucho en posición, 

procediendo al inicio del ciclo de producción de la “Maquina Automática Modelo V”. 

 

 A continuación se presenta la descripción de la automatización para cada uno 

de los procesos componentes del sistema: 

 

1. Rutina de arranque: 

 

 

 

 

 

Número de posición a la cuál 
debe moverse la paleta llena 

para descargar (N).  
Se asigna a N = 0 

Interruptor de arranque 
de la máquina  

Encendido (“on”) 
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2. Rutina de llenado de la paleta: 

 

 

• Activa cilindro neumático 
empujador (avance) 

 
• Activa cilindro neumático 

empujador (retorno) 
 
• Contador (V): cuenta una virola 

(V = V + 1) 

 
 

Sensor de proximidad detecta virola (DV) 
 

Y 
 

Bandera de paleta en posición de llenado 

(PP) = encendido (on) 

 
  

Este proceso lo podemos representar mediante el siguiente diagrama de flujo: 

   

DV = on 

PP = on 

• Activa cilindro  neumático empujador (avance) 

• Activa cilindro  neumático empujador (retorno) 
 
• V = V + 1 
 
 

No Si 
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3. Rutina de conteo de virolas en la paleta: 

 

 
• Bandera de paleta llena (PL) = encendido (on)  
 
• Número de virolas en paleta (V) = 0 
 
• Bandera de paleta lista para moverse a la descarga 

(PM) = encendida (on)  
 
• Número de posición a la cuál debe moverse la paleta 

llena para descargar (N). Se asigna a N = N + 1 

Al contar diez 
virolas en la paleta 

 

 

 

 

 

Este proceso lo podemos representar mediante el siguiente diagrama de flujo: 

V  = 10 

• PL = on 
 
• V = 0 
 
• PM = on 
 
• N = N + 1 
 
 

No Si 
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4. Rutina de comparación entre la posición de descarga y el número total de 

posiciones en el cartucho: 

 

 

 
Número de posición a la cuál 
debe moverse la paleta llena 

para descargar (N)  
se le asigna N = 1 

Número de posición a la cuál 
debe moverse la paleta llena 

para descargar (N) mayor que  
el número total de posiciones en 

el cartucho (M) 

 

 

 

 

 

Este proceso lo podemos representar mediante el siguiente diagrama de flujo: 

 

N > M N = 1 N = N No Si 
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5. Rutina de movimiento de la paleta a la zona de descarga: 

 

• Mover paleta a la descarga en la posición N 
 
• Bandera de paleta en posición de llenado (PP) = 

apagado (off) 
 
• Activa cilindro neumático para retraer paleta 

(avance) 
 
• Bandera de paleta llena (PL) = apagada (off)  
 
• Mover paleta a la zona de llenado 
 
• Esperar 0.3 segundos. 
 
• Activa cilindro neumático para retraer paleta 

(retorno) 
 
• Cuando servo-motores se colocan en la posición de 

llenado, bandera de servos en posición de llenado 
(SPL) = encendida (on) 

Bandera de paleta 
lista para moverse 
a descarga (PM) = 

encendido (on) 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Este proceso lo podemos representar mediante el siguiente diagrama de flujo: 
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 PM = on • Mover  paleta  a la posición de descarga N 
• PP = off 

• Activar cilindro  neumático para retraer paleta  (avance) 
• PL = off 

• Mover  paleta  a la zona de llenado 

• Esperar 0.3 segundos 

• Activar cilindro  neumático para retraer paleta  (retorno) 

Servo-motores 
en posición de 

llenado 

SPL = on 

No 

Si 

Si 

No 
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6. Rutina de paleta lista después de la descarga: 

 

 

 

 

 

 

 
• Bandera de paleta en posición 

de llenado (PP) = encendida 
(on) 

Bandera de paleta llena (PL) = apagado 
(off)  

 
Y 
 

Servo-motores en posición de llenado 
(SPL) = encendido (on) 

 
Y 
 

Bandera de paleta completamente 

extendida (PE) = encendido (on) 

 

Este proceso lo podemos representar mediante el siguiente diagrama de flujo: 

 

SPL = on  
 

PA = on 

PL = off 

No Si 
PP = on 
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3.2.5.7.2. DESCRIPCIÓN DE LAS VARIABLES INVOLUCRADAS EN EL 

PROCESO.  

 

1. Bandera de paleta llena (PL), encendida – apagada (on - off): Es una variable 

lógica, encargada de enviar una señal a la tarjeta, cuando la paleta se 

encuentra llena de virolas. 

 

2. Número de virolas en paleta (V): Es una variable de registro entera, que va 

contando las virolas que son empujadas hacia la paleta, a través del sensor de 

proximidad del cilindro neumático empujador. 

 

3. Bandera de paleta en posición de llenado (PP), encendida – apagada (on - off): 

es una variable lógica, encargada de enviar una señal a la tarjeta, cuando la 

paleta se encuentra en la posición de llenado. 

 
4. Bandera de paleta lista para moverse a la descarga (PM), encendida – apagada 

(on - off): variable lógica que envía una señal a la tarjeta, cuando la paleta se 

encuentra lista para desplazarse hasta la zona de descarga en el cartucho. 

 

5. Número de la posición a la cuál se debe mover la paleta (N): variable de 

registro entera, que indica a que posición debe moverse la paleta. 

 

6. Número total de posiciones en el cartucho (M): variable entera, empleada para 

compararla con el valor de la variable N, para determinar cuando se llenó el 

cartucho. 

 

7. Servo motores en posición de llenado (SPL), encendida – apagada (on - off): 

variable lógica que envía una señal a la tarjeta, cuando los servo motores se 

encuentran en la posición de llenado. 
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3.2.5.7.3. SELECCIÓN DE LA TARJETA DE CONTROL 

 

 La tarjeta de control seleccionada para la automatización del proceso es la 

siguiente: “LEVIL M10”. (ver anexo III-3.17). Esta tarjeta, es empleada para 

controlar los movimientos de centros de mecanizado, y como mencioné 

anteriormente, su programación se efectúa desde un “PC”, a través de los códigos 

“G”. 

 

3.2.5.7.4. SELECCIÓN DE LOS SENSORES INDUCTIVOS 

 

 Sensores de casa de los movimientos verticales y horizontales de los 

respectivos carros: Festo “150 400 SIEN-M12B-NS-K-L”. (ver anexo III-3.19). 

 

Sensor de proximidad de las virolas para ser empujadas: Festo “150 400 

SIEN-M12B-NS-K-L”. (ver anexo III-3.19). 

 

3.2.5.7.5. SELECCIÓN DE LOS SENSORES MAGNÉTICOS 

 

Sensor de proximidad de los émbolos de los cilindros neumáticos. Se 

seleccionó: Festo “150 855 SME-8-K-LED-24”. Se utiliza en cilindros redondos, para 

determinar la posición del embolo. (ver anexo III-3.20). 

 

3.2.5.8. NEUMÁTICA. 

 

 La especificación de la neumática empleada en el diseño de la máquina 

ordenadora de virolas, se encuentra en el diagrama neumático del anexo II-2.20. 
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RECOMENDACIONES 

 

• En el diseño correspondiente al transportador de banda, la chapa soporte de 

acero inoxidable, se fija con tornillos solo uno de sus lados (ya que así lo 

permite la configuración), por lo tanto, si en la misma se presenta la tendencia 

al levantamiento, se recomienda soldar unos refuerzos en su parte inferior que 

permitan mejor fijación sobre el perfil que sostiene la estructura.  

 

• Para sustentar la selección de las paletas de acero planteadas en el diseño, se 

llevaron a cabo los cálculos basados en aproximaciones, acerca de la posibles 

deformaciones que pueden suceder durante el desempeño del sistema. Sin 

embargo, si el peso de las paletas (sobre todo para las virolas más grandes), 

llegara a afectar de forma indeseada el desempeño de la ordenadora, se 

recomienda disminuir el mismo, mecanizando un canal ó realizando agujeros 

a lo largo de la sección principal de cada paleta. 

 

• Se recomienda la colocación de un contrapeso en el sistema de elevación de 

las paletas, que contribuya a disminuir el torque que debe entregar el 

servomotor, logrando que trabaje más desahogado. 
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CONCLUSIONES 

 

• La metodología planteada por Krick (1982) resultó efectiva, ya que permitió 

establecer bases sólidas para el desarrollo del proyecto. 

 

• La selección de los componentes tanto estructurales como mecánicos, se 

basaron en modelos de comportamiento aproximado del sistema diseñado, 

mediante el empleo de bases teóricas que lo fundamentan, por lo que puede 

estar sometido a cambios después de su construcción, si se encontraren 

problemas de funcionamiento. 

 

• La implantación del sistema de “ordenado-empaquetado” automático de 

virolas, representará una reducción de costos de fletado significativa para la 

empresa Técnica Monte Blanco, en el orden del 20 al 30 %, lo cuál se 

traducirá en un incremento en los márgenes de competitividad de la misma. 

  

• Los componentes seleccionados de acuerdo a las solicitaciones del diseño, son 

de alto nivel tecnológico, lo cuál permite asegurar una elevada confiabilidad, 

además, su disponibilidad en los mercados tanto nacionales como 

internacionales está garantizada. 

 

• El control automático del proceso de ordenado de virolas, garantiza la 

optimización de la línea de producción, ya que permite establecer la sinergia 

necesaria entre el sistema existente y el nuevo diseño. 
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ANEXO I - CÁLCULOS 

 

ANEXO 1.1 

 

Cálculo del coeficiente de roce entre las virolas y la cinta transportadora: 

 

Este cálculo se llevó a cabo de forma experimental: 

 

 Una virola cualquiera se dejó caer de desde una distancia sobre un tramo de la 

cinta seleccionada, previamente inclinado con un ángulo que se hizo variar hasta que 

la virola descendiera con velocidad constante, encontrando de ese modo el coeficiente 

de roce dinámico. El ángulo medido en ese momento fue de 30 grados, y se repitió en 

todos los experimentos siguientes, por lo que lo tomamos directamente para el 

cálculo del coeficiente de roce dinámico ( ). A continuación se presenta un 

esquema ilustrativo del experimento que se llevó a cabo: 

µd

 

|
| 

 

Fuerza N
ormal  

Cinta  
transportadora 

Fuerza de roce 

Peso de  
la virola 

x 
y 

30° 

 
 Del diagrama anterior,  sabemos que: 

 

Fr = Px Ecuación (1.1-1) 

 



N = Py  Ecuación (1.1-2) 

 

Donde: 

 

Fr = Fuerza de roce.  N = Fuerza normal. 

 

Px = Componente del peso en la dirección del eje “x”. 

 

Py = Componente del peso en la dirección del eje “y”. 

 

 También del diagrama anterior sabemos que:  

 

 Fr = * N  Ecuación (1.1-3) µd

 

 Py = P*cos(30°) Ecuación (1.1-4) 

 

 Px = P*sen(30°) Ecuación (1.1-5) 

 

 Sustituyendo en la ecuación (1.1-1) las ecuaciones (1.1-3) y (1.1-5), tenemos: 

 

 * N = P*sen(30°)  Ecuación (1.1-6) µd

 

 Sustituyendo en la ecuación (1.1-2) la ecuación (1.1-4), tenemos: 

 

 N = P*cos(30°)  Ecuación (1.1-7) 

 

 Sustituyendo en la ecuación (1.1-6) la ecuación (1.1-7), nos queda: 

 



µ

µ

d

d

tan= °

=

( )

.

30

0 577
 

 

Este coeficiente es el que se utilizará en los cálculos del anexo siguiente. 

 

ANEXO 1.2 

 

Cálculo de la secuencia de tiempo – velocidad de la banda transportadora: 

 

Supongamos que la banda se encuentra con virolas esperando a ser cargadas 

en la paleta, mientras ésta realiza la operación de descarga sobre el cartucho. En ese 

momento, las piezas deslizan sobre el transportador, cuando la paleta se posiciona y 

el empujador carga la primera unidad, es necesario que la cinta sea capaz de acelerar 

a la virola en espera, lo suficientemente rápido hasta el punto de empuje, contando 

para ello, únicamente con la fuerza de roce entre la banda y las virolas. A 

continuación se presenta un esquema representativo de esa situación: 

 

Virola detenida  
en espera 

Banda en movimiento  

N 

P 

Fr 

x 

y 

 
 Donde: 

 

 N = fuerza normal. 

 



 P = Peso de la virola. 

 

 Fr = fuerza de roce entre la virola y la cinta. 

 

 

Fy

N P m g

Fx Fr

Fr N m g

F m a a
F
m

∑

∑

=

− = =

=

− = =

− = → =

0

12 1

12 2

12 3

( . ) *

( . ) * * *

( . ) *

µ µ

 

 

 F = Fr, para acelerar la virola. Entonces de las ecuaciones (1.2-1) y (1.2-2), 

nos queda: 

 

 

a
m g
m

g

a m s

= =

= =

µ
µ

* *
*

( . )*( . / ) . /0 577 981 5662 2m s
 

 

 Donde: 

 

 m = masa de la virola. 

 

 a = Aceleración. 

 

 g = Aceleración de gravedad. 

 



  = Coeficiente de roce.  µ

 

 Perfil de velocidad (si no alcanza la velocidad de la banda (máxima)): 

 

V 

t 

 
 Distancia a recorrer por una virola de 3.51 pulgadas = 0.09 metros.  

 

t
d
a

ta
m

m s
s s= → = = ≅

2 2 0 09
5 66

0178 0182

*( . )
. /

. .  

 

Velocidad de la banda (velocidad máxima de la virola suponiendo que no 

alcance la velocidad de la banda (máxima)): 

 

  ( ) ( )V a t m s s mb = = ≅* . / * .5 66 018 12 s/

                                                

 

 Se consideró que 1 m/s. Es una velocidad un poco alta para el transporte 

estable de las virolas, por lo tanto se decidió ajustar en 0.70 m/s., por lo tanto, el 

perfil de velocidades quedará de la siguiente forma: 

 

 
1 La virola de 3.5 pulgadas es la que posee mayor velocidad de producción, ver tabla I.  



V 

t 

t1 t2 

a=5.66 m/s^
2 Vb=0.70 m/s 

Tope 

 
 Por lo tanto, el tiempo requerido para el transporte de una virola será: 

 

t t t

t
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a

m s
m s
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Donde: 

 

t = Tiempo total 

 



t1 = Tiempo para acelerar. 

 

t2 = Tiempo a velocidad constante. 

 

d = Distancia total recorrida. 

 

d1 = Distancia para acelerar. 

 

d2 = Distancia a velocidad constante.  

 

 El tiempo total será = 0.191 segundos. 

 

 Y el tiempo para trasladar 10 virolas será = 1.91 segundos. 

 

ANEXO 1.3 

 

Cálculo de la secuencia de tiempo – velocidad del cilindro neumático empujador de 

virolas: 

 

 Para realizar este cálculo fue necesario remitirnos a los diagramas del catálogo 

de neumática 98 Festo2, la cuál se muestra en el anexo III-3.21, de donde se extrajo 

una velocidad máxima aproximada de 1.02 m/s, cuando el cilindro empuja una carga 

correspondiente al veinte por ciento de su capacidad (empuje de una virola y la placa 

empujadora), tal como se demuestra a continuación: 

 

 La capacidad del cilindro DSNU-20-PPV-A seleccionado (anexo III-3.1) es de  

165 N. en avance y de 140 N. para retorno. La masa de una virola de seis pulgadas (la 

de mayor dimensión) es de 29 gramos es decir 0.029 kilogramos, y la masa de la 

                                                 
2 Diagramas 1, 2, 3 y 4 (Catálogo de neumática 98 Festo, 1998, p.2.1/1-15)  



placa empujadora es de aproximadamente 0.180 kilogramos, lo cuál equivale a un 

peso total de: 

 

 P
Kg

m s
N=

+
≅

( . . )
. /

. .
0 029 0180

9 81
0 022  

 

 El cuál a simple vista, representa mucho menos del 20 % de la capacidad del 

componente neumático. La aceleración se puede aproximar a: 

 

 a
F
m

=  

  

Donde: 

  

La Fuerza “F”, es la capacidad del cilindro neumático (165 N.). 

 

 La masa “m”, es la masa de los componentes móviles del cilindro neumático, 

más la masa de la placa empujadora, más la masa de una virola: 

 

 Masa de los componentes móviles del cilindro es aproximadamente igual al 

75 % de la masa total del cilindro. 

 

 En el anexo III-3.1, encontramos la masa por cada diez milímetros de longitud 

de carrera, en este caso, la carrera estándar es igual a 50 milímetros (anexo III-3.1), 

por lo tanto, la masa será igual a:  

 

  m Kg mm mmmm10 0 0071 50 0 355= ≅( , / )*( ) . Kg

 

 Además, se debe sumar la masa básica (anexo III-3.1): Mb = 0,215 Kg. 

 



 Masa total del cilindro = 0,570 Kg. 

 

 Masa de los componentes móviles = (0,75)*(0,570 Kg) = 0,428 Kg. 

 

 La masa de placa empujadora es aproximadamente 0,180 Kg. 

 

 Masa de una virola = 29 gramos (0.029Kg).  

 

 La masa “m” es igual a: 0,637 Kg 

 

 Aceleración del cilindro neumático:  

 

 a
N
Kg

m s= =
165

0 637
259 03 2

,
, /  

 

 Para conocer cuál es la distancia que recorre el cilindro durante la aceleración, 

hasta llegar a la velocidad antes mencionada, planteamos las siguientes ecuaciones: 

 

t
d
a

=
2

 Ecuación (1.3-1) 

 

t
v
a

=   Ecuación (1.3-2) 

 

Sustituyendo en la ecuación (1.3-1) la ecuación (1.3-2), tenemos: 
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m s
m s
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 Como la distancia calculada es prácticamente despreciable con respecto a la 

carrera, se supuso que el recorrido de ida y vuelta del cilindro empujador, se efectúa a 

velocidad constante de 1,02m/s., por lo tanto el tiempo para la operación de empuje 

de cada virola será: 

 

 Distancia total recorrida (ida + vuelta) = 50 mm + 50 mm = 100 mm = 0.1 m 

 

 t
d
v

m
m s

s= = =
01

1 02
0 098

.
, /

, .  

 

 Por lo que el tiempo requerido para empujar diez virolas será igual a 0,98 

segundos. 

 

ANEXO 1.4 

 

Cálculo de la secuencia de tiempo – velocidad del cilindro neumático del sistema 

retráctil de la paleta: 

 

 La carrera del cilindro es de 380 milímetros. De acuerdo con experiencias 

previas en la compañía Técnica Monte Blanco, para cilindros neumáticos con carreras 

mayores a 200 milímetros, se supuso que el mismo se acelera durante unos 100 

milímetros, y se especificó una velocidad de diseño de 0.5 m/s, por lo tanto el tiempo 

necesario para acelerarlo será: 

 

( )
t

d
v

m
m s

s= = =
2 2 01

0 5
0 4

* .
. /

.   Ecuación (1.4-1) 

 

 De acuerdo a lo anterior, la aceleración del cilindro, será igual a: 

 



a
v
t

m s
s

m s= = =
05

0 4
125 2. /

.
. /   Ecuación (1.4-2) 

 

 La distancia que recorre a velocidad constante es 280 milímetros, el tiempo de 

recorrido es: 

 

 t
d
v

m
m s

s= = =
0 28
05

0 56
.
. /

.   

 

 Entonces el tiempo total para retraer el cilindro será = 0.96 segundos  

 

ANEXO 1.5 

 

Cálculo de la secuencia de tiempo – velocidad del carro de elevación del sistema de 

paletas: 

 

 Distancia a recorrer: 430 milímetros = 0,43 metros. 

 

 Tiempo de ida: 1,325 segundos. (Recordemos que el tiempo total es de 2,65 

segundos) 

 

 Perfil de velocidad: 

V 

t 
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 Donde: 

 

 a = aceleración. 

 

  = Velocidad  máxima. Vmax

 

 = Velocidad promedio. Vprom

 

ANEXO 1.6 

 

Cálculo de la secuencia de tiempo – velocidad del carro de desplazamiento horizontal 

del sistema de paletas: 

 

 Distancia a recorrer: 700 milímetros = 0,7 metros. 

 

 Tiempo de ida: 1,325 segundos. (Recordemos que el tiempo total es de 2,65 

seg) 

 

Perfil de velocidad: 



V 

t 
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 Donde: 

 

 a = aceleración. 

 

  = Velocidad  máxima. Vmax

 

 = Velocidad promedio. Vprom

 

ANEXO 1.7 

 

Cálculo de la  potencia requerida por el transportador de banda y cálculo de la tensión 

que debe tener la cinta para lograr el movimiento. 

 

Potencia máxima = (Fuerza de tracción)*(Velocidad máxima) 

 

Velocidad máxima =  0.70 m/s (ver anexo 1.2). 



 La fuerza de tracción se calcula a continuación3: 

 

Ft F FE= + F

                                                

   Ecuación (1.7-1) 

 

F PmE = *sen( )α   Ecuación (1.7-2) 

 

Donde: 

 

FE  = Fuerza para elevar la carga. 

 

α = Ángulo de inclinación de la banda. 

 

Pm = Peso del material a transportar. 

 

FF  = Fuerza de fricción. 

 

Pb = Peso de la banda. 

 

f = Coeficiente de fricción. 

 

 Como la banda estará trabajando en posición horizontal, el ángulo α = 0, el 

valor de la ecuación (1.7-2), es igual a cero, por lo tanto la ecuación (1.7-1), se 

transforma en:  

 

Ft FF=   Ecuación (1.7-3) 

  

 En el caso específico del presente diseño,  estará compuesta de  dos 

fuerzas: 

FF

 
3 Ver Teoría General (Lopez y Targhetta, 1970, Vol. 2. p. 620).  



  

1. = Fuerza de fricción producida por el peso del material (virolas), más el 

peso de la cinta, sobre la chapa de acero donde desliza. 

FF1

 

2. = Fuerza de fricción producida por el peso del material (virolas) sobre la 

cinta. Recordemos que las virolas deslizan sobre la banda, cuando el empuje 

se está llevando a cabo, por lo tanto, la cinta debe ser capaz de acelerar las 

virolas contando únicamente con la fuerza de roce. 

FF 2

 

La ecuación (1.7-3), se transforma en: 

 

Ft F FF= +1 F 2

P

b

m

 Ecuación (1.7-4) 

 

F fF1 1 1= *   Ecuación (1.7-5) 

 

P Pm P1 = +   Ecuación (1.7-6) 

 

F f PF 2 2= *  Ecuación (1.7-7) 

 

Donde:  

 

f1  : Coeficiente de fricción entre la banda y la chapa de acero  de apoyo (0.2 

anexo III-3.3).  

 

f 2  : Coeficiente de fricción entre las virolas y la banda (  ver anexo 

1.1). 

µd = 0 577.

 

Pb = (Peso de la banda por unidad de área)*(A) 

 



 Peso de la banda por unidad de área =  23  (anexo III-3.3) 2 2. /N m

 

A = Área total de la banda transportadora. 

 

  

A m m m

Pb N

Pm virolas Kg m s N

= =

=

= =

( . )*( . ) .

.

* . * . / .

4 26 0 07 0 298

6 92

70 0 0075 9 81 515

2

2

 

 De la ecuación (1.7-6), resulta: 

 

P N1 12 07= .  

 

De la ecuación (1.7-5), resulta: 

 

F NF1 0 2 12 07 2 414= =. * , , N

N

 

 

 De la ecuación (1.7-7), resulta: 

 

( ) ( )F NF 2 0 577 515 3= ≅, * ,  

 

 Por lo tanto, de la ecuación (1.7-4), resulta: 

 

Ft N= 5 414,  

 

 Volviendo al comienzo del presente anexo, tenemos entonces que: 

 

 Potencia máxima = (5.414 N)*(0.70 m/s) = 3.8 vatios. 

 



Cálculo de la tensión que debe tener la banda del transportador, para lograr el 

movimiento: 

 

 Las especificaciones de la banda seleccionada “Habasit HNA-18P” se 

encuentran en los anexo III-3.3. El cálculo de la tensión máxima que debe soportar la 

banda se presenta a continuación4: 

 

   Ecuación (1.7-8) Ft T T= −1 2

 

T
T

e f1
2

= θ   Ecuación (1.7-9) 

 

Sustituyendo la ecuación (1.7-9) en la ecuación (1.7-8), tenemos: 

 

 

T Ft
e

e

f
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
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*

θ

θ  

 

e
e

K
f

f

θ

θ −






 =

1
 

 

T Ft1 = * K

                                                

  Ecuación (1.7-10) 

 

 Donde:  

 

 Ft = Fuerza de tracción (5.414 N). 

 

 T1 = Tensión de salida del tambor motriz. 

 
4 Ver Teoría General (Lopez y Targhetta, 1970, Vol. 2. p. 623). 



 T2 = Tensión de entrada al tambor motriz. 

 

 f = coeficiente de fricción de la banda sobre el tambor motriz (0.15 anexo III-

3.3). 

 

 θ = Ángulo de abrazado de la cinta sobre el tambor motriz. 

 

 Sabemos que: 

 

 
e

e
K

f

f

θ

θ −






 =

1
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0 15

0 15 1
2 661
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. * .
π

π  

 

 De la ecuación (1.7-10) 

 

T N1 5 414 2 661 14 4= =( , )*( . ) , N

.

                                                

 

 

La tensión admisible de la banda para estirar un 1 %, es 12 N. por milímetro 

de ancho de la banda5 (anexo III-3.3), por lo tanto será: 

 

  ( )TE N mm mm N= =( / )*12 70 840

 

 Como T1 < TE, la cinta transportadora resiste sin problema alguno las 

solicitaciones de carga del sistema. 

 

 
5 La tensión admisible de la banda es igual a 30 N. por milímetro de ancho de la banda, es decir más 
del doble que la empleada en los cálculos. 



ANEXO 1.8 

 

Justificación de la selección del servomotor, en base a la  potencia requerida por el 

transportador de banda. Cálculo del  sistema de transmisión (reductores y correas) y 

cálculo del diámetro del eje del rodillo impulsor: 

 

 Revoluciones del tambor motriz del transportador: 

 

n
V
DptTambor

max=
60*

*π  
 

 Velocidad máxima =  0.70 m/s (ver anexo 1.2). 

 

 Dpt = Diámetro de paso del tambor motriz (Diámetro del tambor + espesor de 

la correa) 

 

( )
( )n

m s
m

rpm nTambor polea
Tambor

= = =
60 0 7

0 0519
257 592

* . /
* .

.
π  

 

 Potencia máxima = 3,8 vatios (ver anexo 1.7) 

  

 Pd = (Factor de seguridad)*(potencia máxima) 

 

 El factor de seguridad se tomará igual a dos (2). 

 

 Pd = 7,6 w. 

 

 Se puede asumir que en el servo motor seleccionado, la potencia es 

proporcional a las revoluciones debido a que el torque del mismo se mantiene 

constante (ver anexo III-3.5). Revoluciones a las cuales debe girar el servo motor para 



entregar la potencia de diseño: 

 

160 4000

7 6 190

w rpm

w X rp

→

→ =, m
 

 

 Como las revoluciones necesarias son muy bajas, se seleccionaron las poleas 

que permitieran girar al tambor con las revoluciones deseadas, con la mayor relación 

de transmisión posible, para que el servo motor funcione más rápido: 

 

Se seleccionó la siguiente polea para el servo motor: 

  

a. Diámetro de paso (Dp) = 0.752 pulgadas = 0.0191 metros 

 

b. Número de dientes (N) = 12 

 

c. Paso (p) = 5 mm. HTD. 

 

Se seleccionó la siguiente polea para el rodillo impulsor: 

  

a. Diámetro de paso (Dp) = 2.506 pulgadas = 0.0637 metros 

 

b. Número de dientes (N) = 40 

 

c. Paso (p) = 5 mm. HTD. 

 

Relación de transmisión de diseño (RTD): 

 

 



RTD
N
N

carro

motor

= = =
40
12

3333.  

  

 Revoluciones del servomotor con la relación de transmisión de diseño: 

 

  Re ( . )*( . ) .voluciones rpm rpmmotor = =3333 257 592 858 554

 

Capacidad del servo motor a 858.554 rpm: 

 

  
4000 160

858554 34 3

rpm w

rpm X w

→

→ =. .

 

 Cálculo de la correa:  

 

 Correa paso =  5 mm. HTD., por 15 mm. de ancho. 

  

Potencia de diseño para la correa (Pdc): 

 

 En el anexo III-3.9, encontramos los valores de resistencia de la correa por 

unidad de ancho. Para la correa seleccionada: 

 

 Resistencia = 100 lbf / pulgadas de ancho 

 

 Como el ancho es de 15 milímetros, la resistencia es = 59.05 lbf. 

 

 Como tenemos un sistema de transmisión que multiplica el torque del motor, 

tenemos que el torque máximo será:  

 

 Tmax = (torque del motor) *(RTD)  



Tmax = (0.56 N*m)*(3.333) = 1.866 N*m 

 

La fuerza de tensión máxima a la cual puede estar sometida la correa, se 

calcula a continuación: 

 
( )

Ft
Tmax
r paso

Tmax
Dpaso

N m
m

N= = = ≅
.

* , *
,

,

2

2 1 866
0 0191

195 4  

 

Ft N N= <195 4 262 67, , = Resistencia 

 

 Por lo tanto la correa funciona bajo las condiciones de carga establecidas. 

 

Cálculo del diámetro del eje del rodillo impulsor del transportador: 

 

 La configuración del transportador la podemos encontrar en el plano [3-1] del 

anexo II-2.9, pero para visualizar fácilmente la situación que se está estudiando, se 

presenta un esquema representativo del rodillo impulsor en el anexo II-2.14. 

 

El eje del rodillo impulsor se diseñó en base a la ecuación6: 
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   Ecuación (1.8-1) 

 

Donde:  

 

 n: Factor de seguridad. Según Mott (1992) bajo condiciones industriales 

típicas se toma igual a 3. 

 

                                                 
6 Ecuación (18-43). (Shigley, 1998. p. 808.) 



 = Factor de concentración de esfuerzos en flexión.  K f

 

  =  Momento flector alternante aplicado. M a M Mmin Mmaxa = +2 2  

 

 Se =  Límite de resistencia a la fatiga del elemento mecánico. 

 

 = Factor de concentración de esfuerzos a corte. K fs

 

Sut = Resistencia última. 

 

Sy = Resistencia a la tracción. 

  

 = Torque alternativo aplicado. Ta T  Tmin Tmaxa = +2 2

 

 Mm = Momento flector medio aplicado. Mm =[Mmax+Mmin]/2 

  

Tm = Torque medio aplicado. 

 

 Para el caso que se está estudiando, el torque que se transmite desde el servo 

motor hacia el eje mediante el sistema reductor a través de la polea en el punto A (ver 

anexo II-2.15), es el siguiente:  

 

 Torque transmitido = [(Potencia del motor )/(velocidad angular)]*(RTD) 

 

 Velocidad angular (ω) = [2π*(revoluciones del motor)]/60 

 

 Revoluciones del motor = 858.554 rpm (ver anexo I-1.8) 

 

 Velocidad angular (ω) = 89.91 rad/s 



 Potencia del motor a 858.554 rpm = 34.3 w (ver anexo I-1.8) 

 

 Relación de transmisión de diseño = 3.333 (ver anexo I-1.8) 

 

 Torque transmitido = 1.27 N*m. 

 

Para mayor seguridad en el diseño del eje, se decidió trabajar con el torque 

que puede llegar a entregar el motor, por lo tanto el torque transmitido es el siguiente: 

 

Torque transmitido = (Torque del motor)*(RTD) 

 

 Torque del motor = 0.56 N*m (ver anexo III-3.4) 

  

Torque transmitido = 1.87 N*m. 

 

 Del anexo II-2.15, tenemos: 

 

   T T T T Tt NA B C D= = = = = 187. *m

 

 Donde: 

 

 Tt = Torque transmitido. 

 

 = Torque en la polea en el punto A. TA

 

 = Torque en la sección B. TB

 

TC = Torque en la sección C. 

 



TD = Torque del roldillo en el punto D. 

 

 Fuerza normal en el punto A: 

  

F
T
DNA

A

A

=




2

 

Donde:  

DA = Diámetro de la polea en el punto A. 

 

( )
F

N m
NNA = ≅

2 187
0 064

58 45
* . *

.
.  

Fuerza normal en el punto D: 

 

F
T
DND

D

D

=




2

 

 

Donde:  

 

DD = Diámetro del  rodillo en el punto D. 

 

( )
F

N m
NND = ≅

2 187
0 052

7192
* . *

.
.  

 

  
FxA C F

FxD C F

Na

ND

=

=

*

*

 

Donde: 



FxA = Fuerza en el eje “x” en el punto A. 

 

FxD = Fuerza en el eje “x” en el punto D. 

 

C = Constante de acuerdo el tipo de correa7, para asegurar la magnitud de la 

fuerza de flexión que actúa sobre el eje. En este caso particular C es igual a 2. 

 

FxA N

FxD N

=

=

1169

14384

. .

. .
 

 

El material seleccionado para la construcción del eje, es el acero AISI 4340, 

sus propiedades de encuentran en el anexo III-3.11. 

 

Cálculo del límite de resistencia a la fatiga del elemento mecánico (Se): 

 

 Se = Ka*Kb*Kc*Kd*Ke*S’e 

 

 Donde: 

 

 S’e = Límite de resistencia a la fatiga de la muestra de viga rotatoria. Para 

encontrar su valor es necesario conocer la resistencia última del material 

seleccionado, que no se encuentra en las especificaciones del acero seleccionado en el 

anexo III-3.11, en cambio, solo se encuentra la resistencia a la tracción (Sy), por lo 

que se sustituirá por la resistencia última (para efectos del cálculo)8. Es preciso 

                                                 
7 Poleas de banda plana (Mott, 1992. p. 291). 
8 En los libros de los autores Shigley (1998) y Mott (1992) se encuentran valores tabulados de la 
resistencia última del acero 4340 para diferentes temperaturas de temple y revenido, los cuales no se 
van a emplear, debido a que en este caso específico los parámetros del tratamiento térmico del acero 
seleccionado (anexo III-3.11), son diferentes. También es importante resaltar que en el caso de las 
tablas de los textos mencionados, los valores de resistencia se encontraron en base a probetas de 0,505 
pulgadas de diámetro, en cambio como se observa en el anexo III-3.11, los valores de resistencia son 
específicos para diferentes diámetros, así como el tratamiento térmico empleado.  



destacar que el empleo de la resistencia a la tracción en lugar de la resistencia última 

o de rotura, representa un factor de seguridad adicional para el cálculo del eje. 

 

 Resistencia a la tracción (Sy) = 1225 MPa.(125 Kg/mm^2). 

 

 S’e = 0.504Sut, cuando 1400 MPa. ≥  Sut  

 

 S’e = (0.504)*(1225 MPa) = 617.4 MPa. 

   

Ka = Factor de acabado superficial9. El factor Ka = , los factores a y b, 

se encuentran el anexo III-3.22. En este caso como el eje será maquinado: 

aSut b

 

a = 4.51 y b = -0.265. 

 

Por lo tanto Ka = 0.685. 

 

 Kb = Factor de tamaño10.  (Para diámetros  entre 2.79 

mm. y  51 mm.). Para estandarizar el diámetro del eje con las dimensiones de los 

rodamientos y acople del motor,  se tomó 12 milímetros, por lo que el Kb = 0.949. 

(ver anexo III-3.22). 

( )Kb D= −/ . .7 62 0 1133

  

Kc = Factor de carga11. Kc = 0.577 (torsión y cortante) (ver anexo III-3.22). 

 

 Kd = Factor de temperatura12, en este caso es igual a uno (1), ya que la 

temperatura ronda los 20°C (ver anexo III-3.22). 

 

 Ke = Factor de efectos diversos13. No se van a considerar, por lo tanto Ke =1. 
                                                 
9 Factor de acabado superficial (Ka) (Shigley, 1998. p. 318). 
10 Factor de tamaño (Kb) (Shigley, 1998. p. 318). 
11 Factor de carga (Kc) (Shigley, 1998. p. 320). 
12 Factor de temperatura (Kd) (Shigley, 1998. p. 320). 



 Entonces el valor de Se  será igual a 231.58 MPa. 

 

 Concentradores de esfuerzo ( ) y ( ): K f K fs

 

  ( )K q Kf t= + −1 1

 

 Donde:  

 

 = factor de concentración de esfuerzo teórico.  K t

 

 En este caso, tenemos los siguientes concentradores de esfuerzos: 

 

 Sección A–B: Ranura para anillo de retención. En el anexo III-3.22 se muestra 

una tabla, de donde extraemos el valor de  , de acuerdo a las relaciones entre el 

diámetro del eje y el diámetro de la ranura, y entre el radio del entalle de la ranura 

y  el diámetro de la ranura. 

K t

 

 Diámetro del eje = 12 mm. 

 

 Diámetro de la ranura = 11 mm. (ver anexo II-2.14) 

 

 Radio del entalle = aproximadamente 1 mm. 

  

 Para este caso = 1.5 K t

 

q = Sensibilidad de la muesca. Para encontrar este factor, es necesario conocer 

la resistencia última del material (Sut) y el radio del entalle, para entrar en la tabla que 

se muestra en el anexo III-3.22. 
                                                                                                                                           
13 Factor de temperatura (Kd) (Shigley, 1998. p. 320). 



 Para este caso q = aproximadamente 0.9 

 

 Por lo tanto: = 1.45 K f

 

 Sección B–C: Cambio de diámetro. Según Mott (1992), el valor de  para 

cambio de diámetro con bordes cortantes es igual a 2.5  

K f

 

 Sección C-D: Cambio de diámetro. Según Mott (1992), el valor de  para 

cambio de diámetro con bordes redondeados es igual a 1.5 

K f

 

 Sección D-E: Cambio de diámetro. Según Mott (1992), el valor de  para 

cambio de diámetro con bordes redondeados es igual a 1.5 

K f

 

 Sección E-F: Cambio de diámetro. Según Mott (1992), el valor de  para 

cambio de diámetro con bordes cortantes es igual a 2.5 

K f

Del mismo modo, para , tenemos: K fs

 

  ( )K q Kfs ts= + −1 1

 

 = factor de concentración de esfuerzo teórico.  K ts

 

 En este caso, tenemos los siguientes concentradores de esfuerzos: 

 

 Sección A–B: Ranura para anillo de retención. En el anexo III-3.22 se muestra 

una tabla, de donde extraemos el valor de  , de acuerdo a las relaciones entre 

el diámetro del eje y el diámetro de la ranura, y entre el radio del entalle de la 

ranura y  el diámetro de la ranura. 

K ts

 



 Diámetro del eje = 12 mm. 

 

 Diámetro de la ranura = 11 mm. (ver anexo II-2.14) 

 

 Radio del entalle = aproximadamente 1 mm. 

  

 Para este caso = 1.6 K ts

 

q = Sensibilidad de la muesca. Para encontrar este factor, es necesario conocer 

la resistencia última del material (Sut) y el radio del entalle, para entrar en la tabla que 

se muestra en el anexo III-3.22. 

 

 Para este caso q = aproximadamente 0.9 

 

 Por lo tanto: = 1.54 K fs

 

 

 Para los concentradores de esfuerzos debidos al cambio de diámetro en 

torsión, se emplearán los mismos valores que para los concentradores de esfuerzo 

debidos al cambio de diámetro en flexión: 

 

 Sección B–C: Cambio de diámetro. Según Mott (1992), el valor de  para 

cambio de diámetro con bordes cortantes es igual a 2.5  

K f

 

 Sección C-D: Cambio de diámetro. Según Mott (1992), el valor de  para 

cambio de diámetro con bordes redondeados es igual a 1.5 

K f

 

 Sección D-E: Cambio de diámetro. Según Mott (1992), el valor de  para 

cambio de diámetro con bordes redondeados es igual a 1.5 

K f



 Sección E-F: Cambio de diámetro. Según Mott (1992), el valor de  para 

cambio de diámetro con bordes cortantes es igual a 2.5 

K f

 

 Los diagramas de torque, cortante y momento flector se encuentran en el 

anexo II –2.15, de donde se extraen los siguientes resultados:  

 

T T T T Tt NA B C D= = = = = 187. *m  

 

  T TE F= = 0

 

Ta  de la ecuación (1.8-1), es igual a 1.87 N*m. (entre los puntos A-D) 

 

Tm de la ecuación (1.8-1) es igual a 0.94 N*m. (entre los puntos A-D) 

 

 

 Los momentos flectores en los puntos A, B, C, D, E y  F: 

 

 Diagrama x – z:    

 

 MfA = 0 

 

 MfB = 4 N*m. 

 

MfC = 4.49 N*m 

 

 MfD = 5.74 N*m 

 

 MfE = 0.84 N*m 

 



 MfF = 0 N*m 

 

 Los momentos flectores alternantes de la ecuación (1.8-1), son los mismos 

momentos flectores calculados anteriormente, ya que solo existe corte y momento en 

el plano x-z. 

 

 Momentos flectores medios de la ecuación (1.8-1): 

 

 MmA = 0 N*m. 

 

 MmB = 2 N*m. 

 

MmC = 2.25 N*m. 

 

MmD = 2.87 N*m. 

 

MmE = 0.42 N*m. 

 

MmF = 0 N*m. 

 Teniendo todos los términos de la ecuación 1.8-1, se procede a calcular el 

diámetro del eje sección por sección: 

 

 Diámetro en el punto A: 

 

  
D m

D mm

=

=

−7 06 10

7 06

3. *

. .

 
En el punto A el diámetro de diseño es 12 mm. 

 



Diámetro en el punto B: 
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=
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En el punto B el diámetro de diseño es 12 mm. 
 
 

Diámetro en el punto C: 

 

  
D m

D mm

=

=
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2*

.
 

 
En el punto C el diámetro de diseño es 16 mm. 
 
 

Diámetro en el punto D: 

 

  
D m
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=

=
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. .
 

 
En el punto D el diámetro de diseño es 52 mm. 
 
 
Diámetro en el punto E: 

 

  
D m

D mm

=

=

−561 10
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3. *

. .
 

En el punto E el diámetro de diseño es 16 mm. 



Diámetro en el punto F: 

 

Como en el punto F, no existe ni momento flector ni torsión, el diámetro se 

calcula mediante la ecuación de esfuerzo cortante: 

 

 
D

V n
Sy

=
32
3

* *
*π  

 Donde: 
 
 
 V = Fuerza cortante en el punto. 
 
 n = Factor de seguridad. 
 
 Sy =  Resistencia a la tracción. 
 
 

 La fuerza cortante en el punto F, se extrae del diagrama de cortante (anexo II-

2.15) la cuál es igual a: 115,54 N. 

 

 Entonces el diámetro resultó: 

 

  
D m

D mm

=

=

−98 10

0 98

4. *

. .

 

En el punto F el diámetro de diseño es 12 mm. 

 

 

 

 

 



Cálculo de la duración de los rodamientos del rodillo impulsor: 

  

El rodamiento seleccionado para el sistema de descarga de los cartuchos es el 

1201 E14, con las siguientes propiedades: 

 

Capacidad de carga: 

 

Dinámica ( C ) = 6240 N 

 

Estática ( Co ) = 1430 N 

 

Para el cálculo de la duración15 en millones de revoluciones: 

 

L
C
P

p

10 =




   

 

Donde: 

 

p = 3 para rodamientos rígidos de bolas. 

 

C = Capacidad de carga dinámica en N. 

 

P = Carga dinámica equivalente en N. 

 

Sobre estos rodamientos sólo actúa fuerza en sentido radial, correspondiente a 

las reacciones en los apoyos, del diagrama del anexo II-2.15 (fuerza, cortante y 

momento): 

 

                                                 
14 Catálogo General SKF. 1999. p.264. 
15 Formula de vida nominal . (Catálogo General SKF.1999. p. 28.) 



 Reacciones en los apoyos: 

 

 Diagrama x – z: 

 

 Apoyo punto B: 88,6 N. 

 

 Apoyo punto F: 115,54 N. 

 

 Para el cálculo de la duración, tomaremos la fuerza de mayor magnitud como 

la fuerza radial aplicada, en este caso 115,54 N. 

 

Carga dinámica equivalente (P)16: 

 

P Fr Y Fa cuando Fa Fr e

P Fr Y Fa cuando Fa Fr e

= + → → ≤

= + → →

1

20 65

/

, * / >
 

 

 Como no existe fuerza axial (Fa), tenemos que P = (Fr) =F.radial = 115,54 N. 

 

 Por lo tanto la duración será: 

 

L
N
N10

36240
115 54

157527=




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=
,

 

 

Duración = 157527 millones de revoluciones. 

 

 El rodillo impulsor gira a 257,592 revoluciones por minuto, por lo tanto, en 

ocho horas diarias de trabajo, tenemos 480 minutos, lo cuál representa 123644 

                                                 
16 Carga dinámica equivalente. (Catálogo General SKF.1999. p. 184.) 



revoluciones por día. En un año de trabajo tenemos: 37 millones de revoluciones, por 

lo que la duración en años será de aproximadamente 4200 años.  

 

Comprobación estática de los  rodamientos: 

 

Carga estática equivalente Po17: 

 

Po Fr=  

 

( s
Co
Poo = )18 

 

s
N
No =







≅
1430

115 54
12 4

,
,  

 

Cómo 12,4 > 0.5 (  factor de seguridad estático recomendado)so
19, el 

rodamiento se encuentra por encima del factor de seguridad. 

 

Cálculo del diámetro del eje del rodillo libre del transportador: 

 

 La configuración del transportador la podemos encontrar en el plano [3-1] del 

anexo II-2.9, pero para visualizar fácilmente la situación en estudio, se presenta un 

esquema representativo del rodillo libre en el anexo II-2.18.  

 

El eje del rodillo libre se diseñó en base a la ecuación (1.8-1). 

 

                                                 
17 Carga estática equivalente. (Catálogo General SKF.1999. p. 184.) 
18 Comprobación de la capacidad de carga estática. (Catálogo General SKF.1999. p. 53.) 
19 Tabla 9. Valores orientativos para el factor de seguridad estático . . (Catálogo General SKF.1999. 
p. 53.)  

so
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   Ecuación (1.8-1) 

 

 El eje está fijo, empotrado en su base correspondiente (plano [3-1] del anexo 

II-2.9), por lo tanto, el rodillo libre gira sobre el mismo, a través de un par de 

rodamientos dispuestos para tal fín. El torque que recibe el rodillo libre se transmite a 

través de la cinta desde el rodillo impulsor, por lo tanto el torque transmitido es igual 

al calculado para diseñar el eje del rodillo impulsor: 

  

Torque transmitido = 1.87 N*m. 

 

 Del anexo II-2.19, tenemos: 

 

   T Tt NC = = 187, * m

 

 Donde: 

 

 Tt = Torque transmitido. 

 

 = Torque en la sección C. TC

 

 Torque en el punto A = = 0  TA

 

 Torque en el punto B =T = 0 B

 

 Fuerza normal en el punto C: 

  



F
T
DNC

C

C
=





2

 

Donde:  

 

DC = Diámetro del  rodillo en el punto C. 

 

( )
F

N m
NNC = ≅

2 187
0 052

7192
* , *

,
,  

 

 FxC C FNC= *  

 

Donde: 

 

FxC = Fuerza en el eje “x” en el punto C. 

 

C = Constante de acuerdo el tipo de correa20, para asegurar la magnitud de la 

fuerza de flexión que actúa sobre el eje. En este caso particular C es igual a 2. 

 

FxC N= 143 84, .  

 

El material seleccionado para la construcción del eje, es el acero AISI 4340, 

sus propiedades de encuentran en el anexo III-3.11. 

 

Cálculo del límite de resistencia a la fatiga del elemento mecánico (Se): 

 

 Se = Ka*Kb*Kc*Kd*Ke*S’e 

 

 Donde: 
                                                 
20 Poleas de banda plana (Mott, 1992. p. 291). 



 

 S’e = Límite de resistencia a la fatiga de la muestra de viga rotatoria. Para 

encontrar su valor es necesario conocer la resistencia última del material 

seleccionado, que no se encuentra en las especificaciones del acero seleccionado en el 

anexo III-3.11, en cambio, solo se encuentra la resistencia a la tracción (Sy), por lo 

que se sustituirá por la resistencia última (para efectos del cálculo)21. Es preciso 

destacar que el empleo de la resistencia a la tracción en lugar de la resistencia última 

o de rotura, representa un factor de seguridad adicional para el cálculo del eje. 

 

 Resistencia a la tracción (Sy) = 1225 MPa.(125 Kg/mm^2). 

 

 S’e = 0.504Sut, cuando 1400 MPa. ≥  Sut  

 

 S’e = (0.504)*(1225 MPa) = 617.4 MPa. 

   

Ka = Factor de acabado superficial22. El factor Ka = , los factores a y b, 

se encuentran el anexo III-3.22. En este caso como el eje será maquinado: 

aSut b

 

a = 4.51 y b = -0.265. 

 

Por lo tanto Ka = 0.685. 

 

                                                 
21 En los libros de los autores Shigley (1998) y Mott (1992) se encuentran valores tabulados de la 
resistencia última del acero 4340 para diferentes temperaturas de temple y revenido, los cuales no se 
van a emplear, debido a que en este caso específico los parámetros del tratamiento térmico del acero 
seleccionado (anexo III-3.11), son diferentes. También es importante resaltar que en el caso de las 
tablas de los textos mencionados, los valores de resistencia se encontraron en base a probetas de 0,505 
pulgadas de diámetro, en cambio como se observa en el anexo III-3.11, los valores de resistencia son 
específicos para diferentes diámetros, así como el tratamiento térmico empleado.  
22 Factor de acabado superficial (Ka) (Shigley, 1998. p. 318). 



 Kb = Factor de tamaño23.  (Para diámetros  entre 2.79 

mm. y  51 mm.). Para estandarizar el diámetro del eje con las dimensiones de los 

rodamientos,  se tomó 15 milímetros, por lo que el Kb = 0,926. (ver anexo III-3.22). 

( )Kb D= −/ . .7 62 0 1133

  

Kc = Factor de carga24. Kc = 0,577 (torsión y cortante) (ver anexo III-3.22). 

 

 Kd = Factor de temperatura25, en este caso es igual a uno (1), ya que la 

temperatura ronda los 20°C (ver anexo III-3.22). 

 

 Ke = Factor de efectos diversos26. No se van a considerar, por lo tanto Ke =1. 

 

 Entonces el valor de Se  será igual a 225,97 MPa. 

 

 Concentradores de esfuerzo ( ) y ( ): K f K fs

 

  ( )K q Kf t= + −1 1

 

 Donde:  

 

 = factor de concentración de esfuerzo teórico.  K t

 

 En este caso, tenemos los siguientes concentradores de esfuerzos: 

  

 Sección A-B: Cambio de diámetro. Según Mott (1992), el valor de  para 

cambio de diámetro con bordes cortantes es igual a 2.5  

K f

 

                                                 
23 Factor de tamaño (Kb) (Shigley, 1998. p. 318). 
24 Factor de carga (Kc) (Shigley, 1998. p. 320). 
25 Factor de temperatura (Kd) (Shigley, 1998. p. 320). 
26 Factor de temperatura (Kd) (Shigley, 1998. p. 320). 



 A la izquierda del punto C (ver anexo II-2.19): Ranura para anillo de 

retención. En el anexo III-3.22 se muestra una tabla, de donde extraemos el valor de  

, de acuerdo a las relaciones entre el diámetro del eje y el diámetro de la ranura, y 

entre el radio del entalle de la ranura y  el diámetro de la ranura:  

K t

 

 Diámetro del eje = 15 mm. 

 

 Diámetro de la ranura = 14,2 mm. (ver anexo II-2.18) 

 

 Radio del entalle = aproximadamente 1 mm. 

  

 Para este caso = 1,9 K t

 

q = Sensibilidad de la muesca. Para encontrar este factor, es necesario conocer 

la resistencia última del material (Sut) y el radio del entalle, para entrar en la tabla que 

se muestra en el anexo III-3.22. 

 

 Para este caso q = aproximadamente 0,9 

 

 Por lo tanto: = 1,81 K f

 

Del mismo modo, para , tenemos: K fs

  ( )K q Kfs ts= + −1 1

 

 = factor de concentración de esfuerzo teórico.  K ts

 En este caso, tenemos los siguientes concentradores de esfuerzos: 

 

 Sección A-B: Cambio de diámetro y ranura para anillo de retención a la 

izquierda del punto C, respectivamente (ver anexo II-2.19). Lo que sucede es que 



donde se encuentran dichos concentradores de esfuerzo, no existe torque aplicado tal 

como se muestra en el diagrama del  anexo II-2.19. Por lo tanto no tiene sentido 

encontrar su valor, ya que no afectan el diseño del eje. 

 

 Los diagramas de torque, cortante y momento flector se encuentran en el 

anexo II –2.19, de donde se extraen los siguientes resultados:  

 

T Tt NC = = 187, * m  

 

  T TA B= = 0

 

Ta  de la ecuación (1.8-1), es igual a 0 (entre los puntos A-B) 

 

Tm de la ecuación (1.8-1) es igual a 0 (entre los puntos A-B) 

 

  de la ecuación (1.8-1), es igual a 1,87 N*m (en el punto C) Ta

 

 Tm de la ecuación (1.8-1) es igual a 0,935 N*m (en el punto C) 

 

 Los momentos flectores en los puntos A, B y C: 

 

 Diagrama x – z:    

 

 MfA = 7,34 N*m 

 

 MfB = 5,72 N*m. 

 

MfC = 0 N*m 

 



 Los momentos flectores alternantes de la ecuación (1.8-1), son los mismos 

momentos flectores calculados anteriormente, ya que solo existe corte y momento en 

el plano x-z. 

 

 Momentos flectores medios de la ecuación (1.8-1): 

 

 MmA = 3,67 N*m. 

 

 MmB =  2,86 N*m. 

 

MmC = 0 N*m. 

 

 Teniendo todos los términos de la ecuación (1.8-1), se procede a calcular el 

diámetro del eje sección por sección: 

 

 Diámetro en el punto A: 

 

  
D m

D mm

=

=

−137 10

13 7

2, *

, .

 
En el punto A el diámetro de diseño es 14 mm. 

 

Diámetro en el punto B: 

 

  
D m

D mm

=

=

−114 10

11 4

2, *

, .
 
En el punto B el diámetro de diseño es 17 mm. 
 
 



Diámetro en el punto C: 

 

  
D m

D mm

=

=

−6 23 10

6 23

3, *

, .
 

 
En el punto C el diámetro de diseño es 15 mm. 

 

ANEXO 1.9 

 

Cálculo de la deformación de las paletas bajo su propio peso: 

 

Momento de inercia para sección rectangular27: 

h 

b 

c 

 

     I
bh

=
3

12
 

 

Deformación máxima para la paleta de virolas de una pulgada (1”): 

 

w
P
Lv

v

v

=  

Donde: 

  

 = Peso distribuido por metro de la paleta en voladizo. wv

                                                 
27 Tabla A-18. Propiedades geométricas. (Shigley, 1998. p.855 ). 



  = Peso de la parte de la paleta en voladizo. Pv

 

 = Longitud de la paleta en voladizo. Lv

 

  = Peso específico del acero en N/m^3 γ acero

 

 E = Módulo de elasticidad. 

 

 I =    Momento de inercia de la sección de la paleta. 

 

  = Deformación máxima. ymax

 

 Momento de inercia de la sección de la paleta: 

  

Sección: 

2 0  m m . 

5  m m .  

 I
bh mm mm

mm

I m

= = =

= −

3 3
4

10 4

12
20 5

12
208 33

2 0833 10

( )*( )
.

. *

 



P V

V mm mm mm mm

P m N m N

w
N
m

N m

v v acero

v

v

=

= = =

= =

= =

*

( * * ) .

. * / .

.
.

. /

γ

383 20 5 38300 0 0000383

0 0000383 76500 2 929

2 929
0 383

7 65

3 3

3 3

m
 

y
N m m

N m m
m mmmax = =−

−( . / )*( . )
( * / )*( . * )

. * . .
7 65 0 383

8 207 10 2 0833 10
4 77 10 0 477 0 5

4

9 2 10 4
4 mm= ≅

 

Deformación máxima para la paleta de virolas de seis pulgadas (6”): 

 

Momento de inercia de la sección de la paleta: 

 

Sección: 

140  mm. 

5  mm. 

 

I
bh mm mm

mm

I m

= = =

= −

3 3
4

9 4

12
140 5

12
1458 33

145833 10

( )*( )
.

. *
  



w
P
L

P V

V mm mm mm mm m

P m N m N

w
N
m

N m

y
N m m

N m m
m mm

v
v

v

v v acero

v

v

max

=

=

= = =

= =

= =

= =−
−

*

( * * ) .

. * / .

.
.

. /

( . / )*( . )
( * / )*( . * )

. * . .

γ

383 140 5 268100 0 0002681

0 0002681 76500 20 509

20 509
0 383

53548

53548 0 383
8 207 10 145833 10

4 77 10 0 477 0 5

3 3

3 3

4

9 2 9 4
4 mm= ≅

 

ANEXO 1.10 

 

Demostración: Las deformaciones no dependen del ancho de las paletas: 

 

y
wL

EImax =
4

8
  Ecuación (1.10-1) 

 

I
bh

=
3

12
  Ecuación (1.10-2) 

 

w
P
L

=    Ecuación (1.10-3) 

 

P V P L b hacero acero= → =* * *γ *γ   Ecuación (1.10-4) 

 

Sustituyendo la ecuación (1.10-2) en la ecuación (1.10-1): 

 



y
wL

E bhmax =
12

8

4

3( )
  Ecuación (1.10-5) 

 

Sustituyendo la ecuación (1.10-4) en la ecuación (1.10-3): 

 

w b h acero= * *γ   Ecuación (1.10-6) 

 

Sustituyendo la ecuación (1.10-6) en la ecuación (1.10-5): 

 

y
L

Ehmax
acero=

12
8

4

2

( )γ
 

 

Quedando demostrado que las deformaciones de las paletas no dependen del 

ancho. 

 

ANEXO 1.11 

 

Ecuación de equilibrio de momentos, de la figura III: 

21 mm 

79,25 mm 

Ma 

X 

Y 

P 

Fa A 

B 

L 

Figura III 

 



 Tenemos: 

 

MB Ma P
L

= −




∑ 2

 

 

Ma P
L

=




2

  Ecuación (1.11-1) 

 

Donde:  

 

P: Peso de la paleta. 

 

Fa: Fuerza de empuje. 

 

Ma: Momento producido por la fuerza del cilindro. 

 

L: Longitud de la paleta. 

 

ANEXO 1.12 

 

Cálculo del momento “Ma” máximo: 

 

Ma Fcilindro brazo

Ma N m N m

maximo

maximo

=

= =

( )*( )

( )*( . ) . *91 0 021 1911
 

 

 

 

 

 



ANEXO 1.13 

 

Para establecer en que diagrama de cuerpo libre se encuentra el diseño 

(recordemos que tenemos los casos (A) y (B)), se calcularon las masas de las paletas 

de 6 y 1 pulgadas, y posteriormente el respectivo peso:  

 

• Masa de paleta para virolas de 6 pulgadas: 

 

m Vp

Vp mm mm mm mm m

m Kg m m Kg

P m g Kg m s N

acero=

= = =

= =

= = ≅

ρ *

( * * ) .

( / )*( . ) . .

* . * . / .

570 140 5 399000 0 000399

7800 0 000399 31122

31122 9 81 30 55

3 3

3 3

2

 

 

• Masa de paleta para virolas de 1 pulgada: 

 

m Vp

Vp mm mm mm mm m

m Kg m m Kg

P m g Kg m s N

acero=

= = =

= =

= = ≅

ρ *

( * * ) .

( / )*( . ) . .

* . * . / .

570 20 5 57000 0 000057

7800 0 000057 0 4446

0 4446 9 81 4 37

3 3

3 3

2

 

 

 Partiendo de la ecuación (1.11-1) del anexo 1.11, para la paleta de virolas de 6 

pulgadas tenemos: 

 

P
L

N
m

N m Mamaximo2
30 55

0 57
2

8 70



 =





 = >.

.
. *  



Por lo tanto el diagrama correspondiente a la paleta para virolas de 6 pulgadas 

es el (A). 

 

 De igual forma, partiendo de la ecuación (1) del anexo 1.11, para la paleta de 

virolas de 1 pulgada tenemos: 

 

P
L

N
m

N m Mamaximo2
4 37

0 57
2

124



 =





 = <.

.
. *  

 

Por lo tanto el diagrama correspondiente a la paleta para virolas de 1 pulgadas 

es el (B). 

 

ANEXO 1.14 

 

Comprobación de la capacidad del cilindro neumático para la paleta de virolas de seis 

pulgadas (diagrama de cuerpo libre A): 

 

21 mm 

79,25 mm 

Ma 

X 

Y 

P 

Fa A 

B 

L 

Np 

Frp 

Figura IV 

 

Como la aceleración del cilindro es: 

 



a m s

F m a

m Kg

F Kg m s

x

x

=

=

=

= ≅

∑

∑

125

31122

31122 125 390

2

2

. /

*

. .

. * . / . N

N

 

Donde: 

 

a: Aceleración.   m: masa. 

 

La ecuación de equilibrio de fuerzas del diagrama de cuerpo libre (A), en el 

eje x resulta: 

 

F Fa Frp

Frp Np

Como

F Np P

Np P

Frp P

F Fa P N

x

y

x

= − =

=

= −

=

=

= − =

∑

∑

∑

390

390

.

.

µ

µ

µ

 

 

Fa N P= +390. µ     Ecuación (1.14-1) 

 



Donde:  

 

Np: Fuerza normal de la superficie de apoyo debida al peso. 

 

Frp: Fuerza de roce entre la paleta y la superficie de apoyo. 

 

P: Peso de la paleta. 

 

µ: Coeficiente de roce. 

 

Fa: Fuerza de empuje. 

 

La fuerza de roce Frp es el resultado de la interacción de la paleta de acero 

con la superficie de apoyo, la cual está recubierta de una lámina de plástico (nylon). 

Para conocer el coeficiente de roce (µ), tanto estático como dinámico entre estas 

superficies, se llevó a cabo un experimento práctico, que consistió en lo siguiente: 

 

Para encontrar el ángulo de roce estático, primero se tomó una lámina de 

acero suficientemente lisa, además de una pieza cúbica de nylon, también lisa, que 

garantizara el contacto entre ambas superficies. Se colocó la pieza sobre la lámina, y 

de una forma controlada, se fue inclinado hasta que el cubo de plástico, comenzó su 

deslizamiento, en ese momento se midió el ángulo de inclinación de la placa. Se 

realizaron diez mediciones, las cuales fueron promediadas, dando como resultado un 

ángulo de 20°. De forma similar se encontró el ángulo de roce dinámico, con la 

diferencia que en este caso, la pieza plástica se dejaba caer con cierta velocidad sobre 

la placa inclinada, buscando que la misma deslizara sin acelerarse ni detenerse. Se 

promediaron las medidas dando como resultado un ángulo de 16°.  

 

De aquí se calculan los siguientes coeficientes de roce: 

 



µ

µ

e

d

tan

tan

= ° =

= ° =

( ) .

( ) .

20 0 3639

16 0 2867
 

 

 Donde: 

 

 µe: Coeficiente de roce estático.  µd: coeficiente de roce dinámico. 

  

Cómo la paleta, parte del reposo, se realizarán los cálculos con el coeficiente 

de roce estático (µe), lo cuál nos da un pequeño margen de seguridad, ya que después 

del arranque el coeficiente disminuye hasta el dinámico. Sustituyendo en la ecuación  

(1.14-1), nos queda: 

µ µe

Fa N N

Fa N N

=

= +

= ≅

390 0 3639 30 55

15 017 15 02

. ( . )*( .

. .

)  

 

ANEXO 1.15 

 

Comprobación de la capacidad del cilindro neumático para la paleta de virolas de una 

pulgada (diagrama de cuerpo libre B): 



21 mm 

79,25 mm 

Ma 

X 

Y 

P 

Fa A 
B 

L 

F1 

F2 

Fr1 
Fr2 

Figura V 

 

Como la aceleración del cilindro es: 

 

a m s

F m a

m Kg

F Kg m s

x

x

=

=

=

= ≅

∑

∑

125

0 4446

0 4446 125 0 56

2

2

. /

*

. .

. * . / . N

 

La ecuación de equilibrio de fuerzas del diagrama de cuerpo libre (B), en el 

eje x resulta: 

 

F Fa Fr Fr N

F Fa F F N

F Fa F F N

x

x

x

= − − =

= − − =

= − + =

∑

∑

∑

1 2 0 56

1 2 0 56

1 2 0 56

.

.

( ) .

µ µ

µ

 

 



Fa F F N− + =µ( ) .1 2 0 56     Ecuación (1.15-1) 

 

Donde: 

 

F1 y F2:  Fuerzas producidas por el momento Ma en los apoyos. 

 
Fr1 y Fr2: Fuerzas de roce en los apoyos.  
 

 
F F F Py = − − =∑ 2 1 0

P

 

 

F F2 1= +   Ecuación (1.15-2) 

 

( )( )

( )

MB Ma
P L

F m

F

P L
Ma

m

= −




 − =

=





 −

∑ *
* .

*

.

2
1 0 07925 0

1
2

0 07925

 

 

( )( )
( )F

P L
Fa m

m
1

2
0 021

0 07925
=





 −

*
* .

.
  Ecuación (1.15-3) 

Resolviendo el sistema de ecuaciones: [(1.15-1) + (1.15-2)] en (1.15-3), 

tenemos: 

  



( ) ( )( ) ( )

( )F

P L
N F P

m

F N N

F N

Fa N N

1
2

0 56 2 1 0 021

0 07925

1 12 696 12 70

2 17 07

11393 114

=





 − + +

= ≅

=

= ≅

*
. *

.

. .

.

. .

µ m.

 

 

ANEXO 1.16 

 

Comprobación de la capacidad del cilindro neumático para el caso crítico en el cual la 

paleta de virolas de seis pulgadas, se encuentra completamente extendida: 

 

 De la figura VII: 

21 mm 

F1 

79.25 mm F2 

Fr1 A 

P 

53.75  
 mm 

98mm 

383 mm 

285 mm 

Fr2 
Ma 

Fa 

Figura VII 
 

 

Obtenemos la sumatoria de momentos en el punto A: 



M Ma F m F m P m= − − + − =∑ 1 0 05375 2 0133 0 2295 0( . ) ( . ) ( . )  Ecuación 

(1.16-1) 

 

Sabemos: 

 

Ma Fa m= ( . )0 021  

  

Sumatoria de fuerzas en el eje y: 

 

Fy F F P= − − =∑ 2 1 0   Ecuación (1.16-2)    

 

Sumatoria de fuerzas en el eje x, suponiendo la condición crítica de 

aceleración de la paleta de 1.25 m/s^2, según las ecuaciones (1.4-1) y (1.4-2): 

 

Fx Fa F F N= − − =∑ µ µ1 2 390.   Ecuación (1.16-3) 

  

De (1.16-2), sabemos que:  

 

F2 = F1 + P  Ecuación (1.16-4) 

  

Sustituyendo (1.16-4) en (1.16-1): 

 

− − + + − =Ma F m F P m P m1 0 05375 1 0133 0 2295 0( . ) ( )*( . ) ( . )  

 

Como: 

 

Ma Fa m

Fa m F m P m

=

− + − + −

( . )

( . ) ( . ) ( . . )

0 021

0 021 1 1 0 05375 0133 0 2295 0=
 



 

− + −Fa m F m P m( . ) ( . ) ( . )0 021 1 0 9462 0 0965 0=   Ecuación (1.16-5) 

  

De (1.16-4) y (1.16-3), sabemos que:  

 

Fa-µF1-µ (F1+P)=3.90 N. 

 

Fa F P N− − =2 1 390µ µ .  

 

Fa F P N= + +2 1 390µ µ .   Ecuación (1.16-6) 

 

Sustituyendo la ecuación (1.16-6) en la ecuación (1.16-5), tenemos: 

 

− + + + − =

− − − −

− =

=
+

≅

( . )*( . ) ( . ) ( . )

( . ( . )) ( . . ) ( . )*( . )

( . ) ( . ) . *

( . . ) *
.

2 1 390 0 021 1 0 9462 0 0965 0

1 0 9462 2 0 021 0 0965 0 021 390 0 021 0

1 0 9309 0 0888 0 0819

1
0 0819 2 7146

0 9309
3

µ µ

µ µ

F P N m F m P m

F m P m N

F m P m N m

F
N m

m
N

=m

N .

=

 

 

De la ecuación (1.16-4) encontramos el valor de F2: 

 

F N N2 3 30 55 3355= + =. .  

 

Y de la ecuación (1.16-6) encontramos el valor de Fa: 

 

Fa N N N N= + +2 3 0 3639 30 55 0 3639 390 17 2*( )*( . ) ( . )*( . ) . .  

 



ANEXO 1.17 

 

Ecuación de equilibrio de momentos en el punto “B” de la barra: 

  

Partiendo del diagrama de la siguiente figura: 

 

Mb 

Ra 

Rc 

175mm 

175mm 

350mm 

Figura IX 

 

Haciendo sumatoria de momento en el punto B, se obtiene: 

 

Mb P m

Mb P m

∑ =

=

*( . )

*( . )

0 24

0 24
 

 



P V

V mm mm mm mm

P m N m N

Mb N m

acero=

= = =

= ≅

≅

*

( * * ) .

. * / .

. *

γ

480 140 5 336000 0000336

0000336 76500 258

6 2

3 3

3 3

m

 

  

Desarrollo de la derivada con respecto a la variable “x” de las ecuaciones de 

deflexión en vigas28, para el caso modelado, para obtener la pendiente en el centro de 

la barra, partiendo de la ecuación (3.2.5.4.1-1): 

 

y
Mb x

EIL
x a aL LAB = + −

( )*( )
( )

6
3 6 22 2 + 2   

Mb 

Ra 

Rb 

L 

a 

 y
Mb
EIL

x xa axL xLAB = + − +
6

3 6 23 2 2( )  

 

 

                                                 
28 Tabla A-9. Cortante, momento y deflexión de vigas. (Shigley, 1998, p. 834). 



dy
dx

Mb
EIL

x a aL LAB = + − +
6

3 3 6 22 2( )2  

 

Evaluando en x = a, donde a = L/2 

 

dy
dx

Mb
EIL

L L L
L L

dy
dx

Mb
EIL

L L
L L

dy
dx

Mb
EIL

L
L

L

dy
dx

Mb
EI

L

dy
dx

MbL
EI

AB

AB

AB

AB

AB

= + −

= + − +

= −

=

=

6
3

2
3

2
6

2
2

6
3

4
3

4
3 2

6
6
4

6
2
4

12

2 2

2 2
2 2

( ( ) ( ) ( ) )

( )

( )*( )

( )

+ 2

 

Donde:  

 

Mb = Momento generado por el peso de la barra en el punto b = 6.2N. 

 

 = Longitud de la barra = 350 mm = 0.35 m. L

 

  = Peso específico del acero en N/m^3 γ acero

 

 E = Módulo de elasticidad. 

 

 I =    Momento de inercia de la sección de la barra. 

 



Cálculo de la pendiente en la barra, en base a la derivada calculada previamente: 

 

 Momento de inercia de la barra: 

 

I
D

=
π 4

64
 

 

D mmbarra = =16 0 016.  

 

I m

dy
dx

N m m
N m

pendienteAB

mm

= =







= =

−

−
−

π ( . )
. *

( . * )*( . )
( * / )*( . * )

. *

0 016
64

32167 10

6 2 0 35
12 207 10 32167 10

2 72 10

4
9 4

16
9 2 9

4 =

°

 

 

 

Cálculo del ángulo de deformación en la barra, de acuerdo a la pendiente calculada 

previamente: 

 

Como el diseño es de dos barras, la pendiente disminuye a la mitad de su 

magnitud, es decir, el valor que se empleará para el cálculo del ángulo (α) de 

deformación será 13 .  6 10 4. * −

 

A través de dicha pendiente se calcula el ángulo de deformación (α): 

 

tan pendiente Atanα α

α

= → = ≅

≅ °

− −

−

( . * ) . *

. *

136 10 7 79 10

7 8 10

4 3

3

 

 

 



Cálculo del descenso del extremo de la paleta, debida a la deformación de las barras: 

 

 Partiendo de la figura X: 

 

α 

y = movimiento en el extremo,  
producido por el ángulo (α) de  
deformación de las barras.  

B 

480 mm 

Figura X 

 

 

Tenemos: 

 

tan
y
mm

y tan mm

y tan mm

y mm

α

α

=

=

= °

≅

480

480

0 0078 480

0 07

*( )

( . )*( )

. .

 

 

ANEXO 1.18 

 

Cálculo de la fuerza inercial “Fm”, en las barras: 



 Partiendo de la siguiente figura: 

 

5 0 m m 

 1 9 0  m m 

M ov im ie n to Fm  

 4 8 0  m m 

Figura  X I  

≅

N=

 

F m a

m Vp

Vp mm mm mm mm m

m Kg m m Kg Kg

acero

=

=

= = =

= =

*

*

( * * ) .

( / )*( . ) . .

ρ

480 140 5 336000 0 000336

7800 0 000336 2 6208 2 7

3 3

3 3

 

 

Por lo tanto la fuerza “Fm”, será: 

 

F Kg m s Fm= =( , )*( , / ) ,2 7 1 60 4 322  

 

 Donde: 

 

 F = Fuerza inercial. 

 

 m = masa de la paleta que contribuye a la fuerza inercial. 

 

 Vp = Volumen de la paleta. 

 

  = Densidad del acero. ρacero



Ecuación de equilibrio de momentos en el punto “A”, del diagrama de cuerpo libre de 

la figura XII: 

Fa  

Fm  

A  

Fa +  F m  
Figura  X II   

 

 Sumatoria de momentos en el punto (A): 

 

M Fa m Fm m

Fa
Fm m

m
N m

m
N

A∑ = −

= = =

*( , ) *( , )

*( , )
,

( , )*( , )
,

,

0 05 0 19

019
0 05

4 32 019
0 05

16 42

 

 

Cálculo de la deformación máxima en la barra, simulándola como una viga 

simplemente apoyada con carga en el centro, aplicando la ecuación de deflexión29 

correspondiente: 

 

y
FL

EImax =
3

48
 

 

Donde: 

 

F Fa Fm N N N= + = + =16 42 4 32 20 74, , , .

                                                

 

 
29 Tabla A-9. Cortante, momento y deflexión de vigas. (Shigley, 1998, p. 833) 



I

E GPa

L mm

y mmax

=

=

=

= ≅

−

− −

3 2167 10

207

350

2 78 10 3 10

9

5 5

, *

, * * m

m

mm

 

y mmax ≅ 0 03,  

 

Cálculo del efecto de la deformación máxima de la barra, sobre el extremo en 

voladizo de la paleta: 

 

Para obtener el movimiento lateral de la paleta en el extremo en voladizo, y 

sabiendo que son dos barras, tenemos: 

 

y ytotal max≅ =2 0 06.  

 

Relación de triángulos: 

β  β  

4 30 m m  
5 0 m m 

y  tota l y  vo la d izo  

Fig u ra  X I II  

 

Partiendo de la figura anterior, obtenemos de la relación de triángulos: 

 

y
mm

y
mm

voladizo total

430 50
=  



y
mm

mm
y

y mm

voladizo total

voladizo

=

=

( )*

,

430
50

0 516
 

 

ANEXO 1.19 

 

Cálculo de la  potencia requerida por sistema de elevación y cálculo del sistema de 

transmisión (reductores y correas): 

 

 Fuerza inercial necesaria para levantar el conjunto: 

 

 Fi m a= *  

 

 Donde: 

 

 a = Aceleración requerida por del sistema de elevación (ver anexo 1.5). 

 

 m = Masa del conjunto (sistema de paleta y sistema de barras de elevación). 

 

 Aceleración = 0,987 m/s^2 (ver anexo I-1.5). 

 

Masa de la paleta de seis pulgadas = 3,1122 Kg 

 

Masa del conjunto de elevación aproximadamente = 1Kg 

 

 Masa total = 4,1122 Kg 

 

 Fi = 4,06 N. 

 



 Potencia máxima = (Fuerza)*(Velocidad máxima) 

 

 Velocidad máxima =  0.652 m/s (ver anexo I-1.5). 

 

 Fuerza = Fuerza inercial + Peso total. 

 

 Peso total = (masa total)*(aceleración de gravedad) 

 

 Peso total = (4.1122 Kg)*(9.81m/s^2) = 40.34 N. 

 

 Fuerza = 4,06 N. + 40,34 N. = 44,4 N. 

 

 Potencia máxima = 28.95 vatios. 

 

 Primero, para elevar el carro se planteó un sistema de transmisión directa 

desde el  servo motor, resultando de la siguiente manera: 

 

 Polea del motor = Polea libre:  

 

a. Diámetro de paso (Dp) = 0.752 pulgadas = 0.0191 metros 

 

b. Número de dientes (N) = 12 

 

c. Paso (p) = 5 mm. HTD. 

 

 De acuerdo a la velocidad máxima se calculan las revoluciones del servo 

motor: 

 

 
( )
( )n

V
Dp

m s
m

rpmmotor
max= = =

60 60 0 652
0 0191

651952
*
*

* , /
* ,

,
π π

  



 Comprobación de la capacidad del servo motor a 651,952 rpm: 

 

  
4000 160

651952 26 07

rpm w

rpm X w

→

→ =, ,

 

 Se puede asumir que en el servomotor seleccionado, la potencia es 

proporcional a las revoluciones debido a que el torque del mismo es constante.(anexo 

III-3.5). El cálculo anterior, nos permite comprobar que para las revoluciones 

deseadas, el servo motor no es capaz de entregar la potencia requerida por el sistema 

(28,95 w), por lo tanto es necesario el empleo de un sistema de transmisión de 

potencia: 

 

 Se seleccionó la siguiente polea para el carro: 

  

a. Diámetro de paso (Dp) = 0.877 pulgadas = 0.0223 metros 

 

b. Número de dientes (N) = 14 

 

c. Paso (p) = 5 mm. HTD. 

 

De acuerdo a la velocidad máxima se calculan las revoluciones del servo 

motor: 

 

 
( )
( )n

V
Dp

m s
m

rpmcarro
max= = =

60 60 0 652
0 0223

558 40
*
*

* , /
* .

,
π π

 

 

 Potencia de diseño para el motor (Pd): 

 

 Pd = (Factor de seguridad)*(potencia máxima) 



 El factor de seguridad se tomará igual a dos (2). 

 

 Pd = 57,90 w. 

 

 Revoluciones a las cuales debe girar el servomotor para entregar la potencia 

de diseño: 

 

160 4000

57 90 1447 50

w rpm

w X rp

→

→ =, , m
 

 

Relación de transmisión (RT) necesaria: 

 

 RT
n
n

rpm
rpm

motor

carro

= = =
1447 50
558 40

2 592
,
,

,  

 

 Se decidió colocar al sistema de transmisión, una relación mayor a la 

necesaria, para brindarle aún más seguridad, partiendo de la polea seleccionada de 14 

dientes, se colocó una de 40 dientes: 

 

Relación de transmisión de diseño (RTD): 

 

 RTD
N
N

carro

motor

= = =
40
14

2 857.  

 

 Revoluciones del servomotor con la relación de transmisión de diseño: 

 

  n rpm rpmmotor = =( . )*( , ) ,2 857 558 40 1595 35

 

Capacidad del servo motor a 1595,35 rpm: 



  
4000 160

1595 35 63 8

rpm w

rpm X w

→

→ =, ,

 

 Cálculo de la correa:  

 

 Correa paso =  5 mm. HTD., por 9 mm. de ancho. 

 

 En el anexo III-3.9, encontramos los valores de resistencia de la correa por 

unidad de ancho. Para la correa seleccionada: 

 

 Resistencia = 100 lbf / pulgadas de ancho 

 

 Como el ancho es de 9 milímetros, la resistencia es = 35.43 lbf = 157.60 N. 

 

 Como tenemos un sistema de transmisión que multiplica el torque del motor30, 

tenemos que el torque máximo será:  

 

 Tmax = (torque del motor) *(RTD) =1,6 N*m 

 

Tmax = (0,56 N*m)*(2,857) =1,6 N*m 

 

 La fuerza de tensión máxima se encuentra en la correa del carro: 

 

 
( )

Ft
Tmax
r paso

Tmax
Dpaso

N m
m

N= = = ≅
.

* . *
.

.

2

2 16
0 0223

1435  

 

Ft N N= <1435 157 60. . = Resistencia 

                                                 
30 Ver anexo III-3.4.  



 Por lo tanto la correa funciona bajo las condiciones de carga establecidas. 

 

ANEXO 1.20 

 

Cálculo del diámetro del eje del conjunto de transmisión del sistema de elevación:  

 

 La configuración de los ejes de transmisión la podemos encontrar en el plano 

[2-1] del anexo II-2.8, pero para visualizar fácilmente la situación crítica se presenta 

un esquema representativo en el anexo II-2.16. 

 

Los ejes se diseñaron en base a la ecuación31: 

 

D
n K M

Se
K T

Se
Mm
Sut

Tm
Sut

f a fs a
=









 +









 + 





+ 































32 3
4

2 2 2 2
1 3

π

/

   Ecuación (1.8-1) 

 

Donde:  

 

 n: Factor de seguridad. Según Mott (1992) bajo condiciones industriales 

típicas se toma igual a 3. 

 

 = Factor de concentración de esfuerzos en flexión.  K f

 

  =  Momento flector alternante aplicado. M a M Mmin Mmaxa = +2 2  

 

 Se =  Límite de resistencia a la fatiga del elemento mecánico. 

 

 = Factor de concentración de esfuerzos a corte. K fs

                                                 
31 Ecuación (18-43). (Shigley, 1998. p. 808.) 



Sut = Resistencia última. 

 

Sy = Resistencia a la tracción. 

  

 = Torque alternativo aplicado. Ta T  Tmin Tmaxa = +2 2

 

 Mm = Momento flector medio aplicado. Mm =[Mmax+Mmin]/2 

  

Tm = Torque medio aplicado. 

 

 Para el caso que se está estudiando, el torque que se transmite desde el servo 

motor hacia el eje mediante el sistema reductor a través de la polea B (ver esquema 

del anexo II-2.16), es el siguiente:  

 

 Torque transmitido = [(Potencia del motor )/(velocidad angular)]*(RTD) 

 

 Velocidad angular (ω) = [2π*(revoluciones del motor)]/60 

 

 Revoluciones del motor = 1502.365 rpm (ver anexo I-1.26) 

 

 Velocidad angular (ω) = 157.33 rad/s 

 

 Potencia del motor a 1502.365 rpm = 60 w (ver anexo I- 1.26) 

  

Relación de transmisión de diseño = 2.857 (ver anexo I-1.26) 

 

 Torque transmitido = 1.09 N*m. 

 



Para mayor seguridad en el diseño del eje, se decidió trabajar con el torque 

que puede llegar a entregar el motor, por lo tanto el torque transmitido es el siguiente: 

 

Torque transmitido = (Torque del motor)*(RTD) 

 

 Torque del motor = 0.56 N*m (ver anexo III-3.4) 

  

Torque transmitido = 1.6 N*m. 

 

 Del esquema del anexo II-2.16 tenemos: 

 

   
T T Tt NB C= = = 16. *m

 Donde: 

 

 Tt = Torque transmitido. 

 

TB = Torque en la polea B. 

 

TC = Torque en la polea C. 

 

 Fuerza normal en B: 

  

F
T
DNB

B

B

=




2

 

Donde:  

 

DB = Diámetro de la polea B. 

 



( )
F

N m
NNB = ≅

2 16
0 0223

1435
* . *

.
.  

 

Fuerza normal en C: 

 

F
T
DNC

C

C

=




2

 

 

Donde:  

 

DC = Diámetro de la polea C. 

 

( )
F

N m
NNC = ≅

2 16
0 0637

50 24
* . *

.
,  

 

  
Fy C F

Fx C F

NB

NC

=

=

*

*

 

Donde: 

 

Fy = Fuerza en el eje “y”. 

 

Fx = Fuerza en el eje “x” 

 

C = Constante de acuerdo el tipo de correa32, para asegurar la magnitud de la 

fuerza de flexión que actúa sobre el eje. En este caso particular C es igual a 2. 

 

                                                 
32 Poleas de banda plana (Mott, 1992. p. 291). 



Fy N

Fx N

=

=

287

100 48

.

, .
 

 

El material seleccionado para la construcción del eje, es el acero AISI 4340, 

sus propiedades de encuentran en el anexo III-3.11. 

 

Cálculo del límite de resistencia a la fatiga del elemento mecánico (Se): 

 Se = Ka*Kb*Kc*Kd*Ke*S’e 

 

 Donde: 

 

S’e = Límite de resistencia a la fatiga de la muestra de viga rotatoria. Para 

encontrar su valor es necesario conocer la resistencia última del material 

seleccionado, que no se encuentra en las especificaciones del acero seleccionado en el 

anexo III-3.11, en cambio, solo se encuentra la resistencia a la tracción (Sy), por lo 

que se sustituirá por la resistencia última (para efectos del cálculo)33. Es preciso 

destacar que el empleo de la resistencia a la tracción en lugar de la resistencia última 

o de rotura, representa un factor de seguridad adicional para el cálculo del eje. 

 

 Resistencia a la tracción (Sy) = 1225 MPa.(125 Kg/mm^2). 

 

 S’e = 0.504Sut, cuando 1400 MPa. ≥  Sut 

 

 S’e = (0.504)*(1225 MPa) = 617.4 MPa. 

                                                 
33 En los libros de los autores Shigley (1998) y Mott (1992) se encuentran valores tabulados de la 
resistencia última del acero 4340 para diferentes temperaturas de temple y revenido, los cuales no se 
van a emplear, debido a que en este caso específico los parámetros del tratamiento térmico del acero 
seleccionado (anexo III-3.11), son diferentes. También es importante resaltar que en el caso de las 
tablas de los textos mencionados, los valores de resistencia se encontraron en base a probetas de 0,505 
pulgadas de diámetro, en cambio como se observa en el anexo III-3.11, los valores de resistencia son 
específicos para diferentes diámetros, así como el tratamiento térmico empleado.  



   

Ka = Factor de acabado superficial34. El factor Ka = , los factores a y b, 

se encuentran el anexo III-3.22. En este caso como el eje será maquinado: 

aSut b

 

a = 4.51 y b = -0.265. 

 

Por lo tanto Ka = 0.685. 

 

 Kb = Factor de tamaño35.  (Para diámetros  entre 2,79 

mm. y  51 mm.). Para estandarizar el diámetro del eje con las dimensiones de los 

rodamientos y acople del motor,  se tomó 8 milímetros, por lo que el Kb = 0.995. (ver 

anexo III-3.22). 

( )Kb D= −/ . .7 62 0 1133

  

Kc = Factor de carga36. Kc = 0,577 (torsión y cortante) (ver anexo III-3.22). 

  

Kd = Factor de temperatura37, en este caso es igual a uno (1), ya que la 

temperatura ronda los 20°C (ver anexo III-3.22). 

 

 Ke = Factor de efectos diversos38. No se van a considerar, por lo tanto Ke =1. 

 

 Entonces el valor de Se  será igual a 242,80 MPa. 

 

 Concentradores de esfuerzo ( ) y ( ): K f K fs

  ( )K q Kf t= + −1 1

 

 Donde:  
                                                 
34 Factor de acabado superficial (Ka) (Shigley, 1998. p. 318). 
35 Factor de tamaño (Kb) (Shigley, 1998. p. 318). 
36 Factor de carga (Kc) (Shigley, 1998. p. 320). 
37 Factor de temperatura (Kd) (Shigley, 1998. p. 320). 
38 Factor de temperatura (Kd) (Shigley, 1998. p. 320). 



 = factor de concentración de esfuerzo teórico. En este caso, el único 

concentrador de esfuerzo que posee el eje son dos ranuras para anillo de retención. En 

el anexo III-3.22 se muestra una tabla, de donde extraemos el valor de  , de 

acuerdo a las relaciones entre el diámetro del eje y el diámetro de la ranura, y entre el 

radio del entalle de la ranura y  el diámetro de la ranura.  

K t

K t

 

 Diámetro del eje = 8 mm. 

 

 Diámetro de la ranura = 7.366 mm. (ver  despiece en el plano [2-4] del anexo 

II-2.8) 

 

 Radio del entalle = aproximadamente 0.3 mm. 

  

 Para este caso = 1.8  K t

 

 q = Sensibilidad de la muesca. Para encontrar este factor, es necesario conocer 

la resistencia última del material (Sut) y el radio del entalle, para entrar en la tabla que 

se muestra en el anexo III-3.22. 

 

 Para este caso q = aproximadamente 0.85. 

 

 Por lo tanto: = 1.68 K f

  

 Del mismo modo, para , tenemos: K fs

 

  ( )K q Kfs ts= + −1 1

 

 = factor de concentración de esfuerzo teórico. En este caso, el único 

concentrador de esfuerzo que posee el eje son dos ranuras para anillo de retención. En 

K ts



el anexo III-3.22 se muestra una tabla, de donde extraemos el valor de  , de 

acuerdo a las relaciones entre el diámetro del eje y el diámetro de la ranura, y entre el 

radio del entalle de la ranura y  el diámetro de la ranura.  

K ts

 

 Para este caso = 1.4 K ts

 

q = Sensibilidad de la muesca. Para este caso q = aproximadamente 

0.85.(igual que en el caso anterior) 

 

 Por lo tanto:  = 1.34 K fs

 

 Es preciso destacar que ambos concentradores de esfuerzo no alteran el 

cálculo del diámetro del eje, debido a que en el lugar donde se encuentran no existe 

torque ni momento flector, ya que están ubicados cada uno después del apoyo 

(rodamiento) (ver plano [2-1] del anexo II-2.8).  

 

 Los diagramas de torque, cortante y momento flector se encuentran en el 

anexo II-2.17, de donde se extraen los siguientes resultados:  

 

 Torque constante en B-C = 1.6 N*m., por lo tanto T  de la ecuación (1.8-1), 

es igual a dicho torque, y  Tm es igual a 0.8 N*m. 

a

 

 Los momentos flectores en los puntos críticos B y C: 

 

 Diagrama y – z: 

 

 MfB = 3.05 N*m. 

 

 MfC = 0.94 N*m. 



 Diagrama x – z:    

 

 MfB = 0.33 N*m 

 

 MfC = 1.01 N*m. 

 

 Momentos flectores alternantes en los puntos B y C: 

 

  
M B N m

M C N m

a

a

=

=

307

138

. *

. *

 

 Como el eje planteado es de un solo diámetro (8 mm.), tomamos el momento 

flector alternante en el punto B, ya que es el mayor. 

 

 Momentos flectores medios en los puntos B y C: 

 

 MmB = 1,7 N*m. 

 

 MmC = 0,98 N*m. 

 

 De la misma forma que con los momentos flectores alternantes, para el 

cálculo del eje se toma el momento medio mayor (MmB = 1,7 N*m).  

 

 Teniendo todos los términos de la ecuación 1.8-1, el resultado arrojado por la 

misma, del diámetro mínimo del eje es: 

 

  
D m

D mm

=

=

−7 73 10

7 73

3. *

. .



 Finalmente el diámetro del eje se fijó en 8 milímetros.  

 

Luego se modeló como una viga simplemente apoyada, con carga excéntrica, 

y se calculó la deflexión máxima39 en cada eje coordenado (x, y), para asegurar su 

buen funcionamiento: 

 

 
( ) ( ) ( )

f
W c

E I L
c L c

max =
+









*
* * *

/1
3

1
3

3 2

 

 

 Donde: 

 

  = Deflexión máxima. f max

 

 W = Carga aplicada. (En el eje x, Fx = 100.48N. En el eje y, Fy = 287N.). 

 

 E = Módulo de elasticidad del material (207 GPa.). 

  

I = Momento de inercia de la sección:  

 

(
( )

I
D m

m8

4 4
10 4

64
0 008

64
2 10= = = −π π* * .

* ). 

 

 L = Longitud de la viga. 

 

 c  y c1 (distancias entre fuerza excéntrica):  

 

En el eje x: c = 0.045 m. c1 = 0.013 m.  

 

                                                 
39 Table 2. Beams of uniform cross section, loaded transversely. (Marks, 1958, anexo 5 p.30) 



En el eje y: c = 0.014 m. c1 = 0.044 m. 

 

  
f x m mm

f y m mm

max

max

= =

= =

−

−

6 3 10 0 0063

18 10 0 018

6

5

. * . .

. * .

 

 Ambas deformaciones son completamente despreciables, y no afectan de 

ningún modo el desempeño del eje. 

 

Cálculo de la duración de los rodamientos del eje de transmisión: 

 

El rodamiento seleccionado es el 60840, con las siguientes propiedades: 

 

Capacidad de carga: 

 

Dinámica ( C ) = 3250 N 

 

Estática ( Co ) = 1370 N 

 

 Para el cálculo de la duración41 en millones de revoluciones: 

 

L
C
P

p

10 =




   

 

Donde: 

 

p = 3 para rodamientos rígidos de bolas. 

 

                                                 
40 Catálogo General SKF. 1999. p.186. 
41 Formula de vida nominal . (Catálogo General SKF.1999. p. 28.) 



C = Capacidad de carga dinámica en N. 

 

P = Carga dinámica equivalente en N. 

 

 Sobre estos rodamientos sólo actúa fuerza en sentido radial, correspondiente a 

las reacciones en los apoyos, del diagrama del anexo II-2.17 (fuerza, cortante y 

momento): 

 

 Reacciones en los apoyos: 

 

 Diagrama y – z: 

 

 Apoyo punto A: 217.72 N. 

 

 Apoyo punto D: 69.28 N.  

  

Diagrama x – z: 

 

 Apoyo punto A: 22.52 N. 

 

 Apoyo punto D: 77.95 N. 

 

 Para el cálculo de la duración, tomaremos la fuerza de mayor magnitud como 

la fuerza radial aplicada, en este caso 217.72 N. 

 

 Cálculos de duración: 

 

Carga dinámica equivalente (P)42: 

 
                                                 
42 Carga dinámica equivalente. (Catálogo General SKF.1999. p. 184.) 



P Fr cuando Fa Fr e

P XFr YFa cuando Fa Fr e

= → → ≤

= + → → >

/

/
 

 

 Como no existe fuerza axial (Fa), tenemos que P = (Fr) =F.radial = 217.72 N. 

 

 Por lo tanto la duración será: 

 

L
N
N10

33250
217 72

3326 25= 





=
.

.  

 

Duración = 3326.25 millones de revoluciones. 

 

Comprobación estática de los  rodamientos: 

 

Carga estática equivalente Po43: 

 

Po Fr=  

 

( s
Co
Poo = )44 

s
N
No =





 ≅

1370
217 72

6
.

 

 

Cómo 6 > 0.5 (  factor de seguridad estático recomendado)so
45, el rodamiento 

se encuentra por encima del factor de seguridad. 

 

                                                 
43 Carga estática equivalente. (Catálogo General SKF.1999. p. 184.) 
44 Comprobación de la capacidad de carga estática. (Catálogo General SKF.1999. p. 53.) 
45 Tabla 9. Valores orientativos para el factor de seguridad estático . . (Catálogo General SKF.1999. 
p. 53.)  

so



ANEXO 1.21 

 

Cálculo de los momentos torsores “MtI” y  “MtII”: 

 

De la siguiente figura podemos calcular los momentos torsores generados por 

ambos pesos actuantes: 

 

 

Pe
rfi

l 

Peso  de  la paleta (P).  

Peso del conjunto sin la paleta 

101 mm 

80 mm 

20 mm + 15 mm 

80
 m

m
 

Sistema de barras paralelas de  
elevación 

Carro de desplazamiento 
horizontal del sistema 

Paleta 

Carro de elevación 
      del sistema 

Figura XIV  
 

• Momento Torsor debido al peso de la paleta (MtI): 

 

P V

V mm mm mm mm

P m N m N

acero=

= = =

= ≅

*

( * * ) .

. * / .

γ

570 140 5 399000 0 000399

0000399 76500 3053

3 3

3 3

m  



MtI P m

MtI N m N m N m

= + + +

= = ≅

*( . . . . )

. *( . ) . * . *

0101 0 080 0 020 0 015

30 53 0 216 6 594 6 6
 

 

• Momento Torsor debido al peso del conjunto sin la paleta (MtII): 

 

En este caso se necesita calcular el peso del conjunto sin la paleta: 

 

1. Rodamientos guías designación 626: masa = 0.0084Kg c/u,  

como son dos tenemos: masa =0.0168Kg; Peso = 0.2N 

 

2. Cilindro neumático: 0.096Kg fijo + 0.0047Kg/10mm de carrera, por lo 

tanto: 

 

Total masa = 0.284Kg; Peso = 2.8N 

 

3. Sistema de elevación: 

 

a. Barras: 0.888Kg/m, tenemos en total 0.7m, masa = 0.63Kg; 

Peso = 6.2N 

 

b. Soporte barras: Peso = 11N 

 

c. Soporte de paleta: Peso = 12N 

 

4. Carro de desplazamiento vertical: 

 

a. Rodamientos designación 305701 C2Z: masa = 0.078Kg, como 

son cuatro la masa total es = 0.312Kg; Peso = 3.1N 

 



b. Placa soporte: Peso = 13N 

 

c. Motor: masa = 2Kg; Peso = 19.6N 

 

La sumatoria de todos los pesos da un total de 67.9N, lo redondearé a 70N. 

  

El Momento torsor MtII será: 

 

   MtII N m N m= + =70 0 020 0 015 2 45*( . . ) . *

 

ANEXO 1.22 

 

Cálculo del ángulo de torsión en el perfil guía soporte del carro de desplazamiento 

horizontal de la paleta: 

 

Utilizando las siguientes ecuaciones: 

 

τ =
Mt
Ah2

 Ecuación (3.2.5.5.1-1) θ
τ

=
s

AG2
 Ecuación (3.2.5.5.1-2) 

 

 Tenemos: 
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Análogamente aplicando las siguientes ecuaciones: 



θ =
MtL
GK

    Ecuación (3.2.5.5.1- 4) 

 

K
t a t b t

a b t
=

− −
+ −

2
2

2 2( ) ( )
( )

  Ecuación (3.2.5.5.1- 5) 

 

 Tenemos: 

 

K m

rad

=

= → =

−

−

5547 10

124 10 0 071

8 4

3
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ANEXO 1.23 

 

Incidencia del ángulo de torsión (θ ) sobre el sistema de la paleta: 

 

 De la figura XV: 

 

y = movim
iento en el extremo,  

producido por el ángulo (θ) de  

torsió
n del perfil 

guía-soporte.  

B 

383mm 

θ 

Pe
rfi

l 

X 

Figura XV 
 

 

 Tenemos: 

 



X mm mm

tan
y

mm

y tan mm

y tan mm

y mm mm

= + =

=

=

= °

= ≅

( ) ( ) .

.

*( . )

( . )*( . )

. . . .

480 175 510 91

510 91
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0 071 510 91
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2 2

θ

θ
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ANEXO 1.24 

 

Experimento: 

  

Se colocó un perfil igual al seleccionado en el diseño (“standard #10-080”, ver 

anexo III-3.12), de 3.857 metros de longitud46, en la prensa de una fresadora, para 

simular un empotramiento en voladizo. Posteriormente en el extremo opuesto, se fijó 

un brazo de 0.58547 metros de aluminio (perpendicular al perfil en voladizo), 

aplicándose un peso en su extremo (bloque de acero de masa = 1666.5gr), lo cuál  se 

traduce en torsión y flexión sobre el perfil en voladizo, midiéndose la deflexión del 

mismo, con respecto a su posición inicial ya flexionada bajo su propio peso. El 

bloque de acero se retiro y se colocó en tres oportunidades, para obtener varias 

medidas de la deformación en A (del esquema), y lograr mayor precisión. Los datos 

obtenidos corresponden a la deformación producida por la flexión. Para encontrar la 

deformación debida a la torsión (objeto del experimento), se realizó una nueva 

medición de la deflexión, pero esta vez, en el brazo sujeto al perfil, a una distancia 

 
46  Esta medida de 3.857 metros, es la longitud del perfil en voladizo.  
47 Esta dimensión no es controlada, simplemente se tenía a mano un brazo con esa longitud. 



conocida de 0.3748 metros (punto B del esquema), y de igual modo que la operación 

anterior, se repitió en  tres oportunidades en  búsqueda de mayor precisión. Los datos 

recogidos, representan la deformación debida a la flexión y torsión en el perfil, por lo 

tanto, la diferencia entre las éstas medidas y las anteriores, representan la 

deformación por torsión del perfil. A continuación un esquema ilustrativo: 

3.7 m 
Bloque  
Acero 

0.37 m 

0.585 m 

Empotramiento 

A B 

 

 En la cara inferior de la sección del perfil donde está el punto A se obtuvieron 

las siguientes deflexiones producidas por la flexión: 

 

Y1= 7.5 mm   Y2 = 7.4 mm 

 

 Y3 = 7.4 mm 

 

Y promedio =7.4 mm 

                                                 
48 Esta distancia es la que se usó, ya que el montaje lo permitía, es decir, la deflexión puede medirse en 
cualquier punto, siempre y cuando esté referida a dicha distancia, ya que la deflexión es proporcional a 
la misma. 



 Luego las deflexiones registradas en el brazo a 0.37 m de longitud ( punto B 

del esquema ), producidas por la combinación de flexión y torsión fueron las 

siguientes: 

 

 Y1 = 14.4 mm   Y2 = 14.7 mm 

 

 Y3 = 14.5 mm 

 

 Y promedio = 14.5 mm 

 

 La diferencia entre ellas representa la deformación debida a la torsión: 

 

 Y torsión = 7.1 mm =0.0071 m 

 

 El ángulo de torsión será: 

 

tan
Y

m

tan
m

m

rad

θ

θ θ

θ

=

= → =

= −

0 37
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°  

 

Por lo tanto los parámetros GK de la ecuación (3.2.5.5.1-4), están dados por: 

 



GK
MtL
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Mt P m

P Kg m s N
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N m m
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A través del siguiente esquema se visualiza el cálculo del ángulo de torsión: 

 

θ 

Peso del bloque de acero 

0.37 m 

Y torsión 

 
 

ANEXO 1.25 

 

Comprobación de la torsión, teniendo el factor GK calculado experimentalmente 

utilizando la ecuación (3.2.5.5.1-4): 
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ANEXO 1.26 

 

Cálculo de los pesos que generan la flexión sobre el perfil guía soporte: 

 

 Peso de la paleta de 6 pulgadas (caso crítico): 

 

P V

V mm mm mm mm

P m N m N

acero=

= = =

= ≅

*

( * * ) .

. * / .

γ

570 140 5 399000 0 000399

0000399 76500 3053

3 3

3 3

m  

 

Peso del conjunto sin la paleta: 

 

1. Rodamientos guías designación 626: masa = 0.0084Kg c/u,  

como son dos tenemos: masa =0.0168Kg; Peso = 0.2N 

 

2. Cilindro neumático: 0.096Kg fijo + 0.0047Kg/10mm de carrera, por lo tanto: 

 

Total masa = 0.284Kg; Peso = 2.8N 



3. Sistema de elevación: 

 

a. Barras: 0.888Kg/m, tenemos en total 0.7m, masa = 0.63Kg; Peso = 

6.2N 

 

b. Soporte barras: Peso = 11N 

 

c. Soporte de paleta: Peso = 12N 

 

      4.   Carro de desplazamiento vertical: 

 

a. Rodamientos designación 305701 C2Z: masa = 0.078Kg,  

 como son cuatro la masa total es = 0.312Kg; Peso = 3.1N 

 

b. Placa soporte: Peso = 13N 

 

c.   Motor: masa = 2Kg; Peso = 19.6N 

 

La sumatoria de estos pesos da un total de 67.90 N. 

 

 La suma de ambos pesos es de aproximadamente 100 N., el cual lo 

trasladamos al centro del perfil, como una fuerza y un momento. 

 

ANEXO 1.27 

 

Cálculo de la deformación por flexión del perfil, modelándolo como una viga 

simplemente apoyada con una carga en el centro.  

 

En este caso tomaremos la mitad de la longitud total del perfil guía-soporte 

(0.6m), gracias al apoyo que se colocó en el centro de la misma. 



 Recordemos que las cargas generadas por los pesos excéntricos, se pueden 

trasladar a la viga como una fuerza y un momento. En este caso los pesos suman para 

un total de 30.53 N + 67.90 N = 98.43 N, redondeando = 100 N. 

 

 La ecuación de deflexión para una viga cargada en el centro y simplemente 

apoyada49  es: 

 

y
FL

EImax =
3

48
 

 

 El momento de inercia I de la sección del perfil seleccionado está tabulado, y 

se presenta en el anexo III-3.12. Su valor es Ix = 71.97 cm^4 = 0.0000007197 m^4. 

 

 La deformación máxima es: 

 

y
N m

N m m
m
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≅

−
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ANEXO 1.28 

 

Cálculo de la duración de los  “rodamientos-rueda” del carro de desplazamiento 

horizontal: 

 

 Para el cálculo de la duración50 en millones de revoluciones: 

 

                                                 
49 Tabla A-9. Cortante, momento y deflexión de vigas. (Shigley, 1998, p. 833) 
50 Formula de vida nominal . (Catálogo General SKF.1999. p. 28.) 



L
C
P

p

10 =




   

 

Donde: 

 

p = 3 para rodamientos rígidos de bolas. 

 

C = Capacidad de carga dinámica en N. 

 

P = Carga dinámica equivalente en N. 

 

 Propiedades del rodamiento “3201 A”51: 

 

Capacidad de carga dinámica ( C ) = 10100 N 

 

Capacidad de carga estática ( Co ) = 5600 N 

 

Los rodamientos del carro-paleta están sometidos a los efectos de la fuerza 

generados por los pesos, tanto de la paleta como del conjunto (aproximadamente 100 

N., ver anexo I-1.26). Cada uno de estos pesos generan un momento sobre el centro 

del perfil, que suman en total 9.05 N*m, los cuales podemos trasladar a los 

rodamientos como un par de fuerzas. Tal como se muestra en la figura XVI: 

                                                 
51 Catálogo General SKF. 1999. p.312.  



F 

F 

140mm 80mm 
40mm 

Rodamiento 

Rodamiento 

Perfil 

Peso 

Figura XVI  
 

 Relación entre el momento total  y el par de fuerzas (F). 
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F representa la fuerza axial aplicada sobre los rodamientos. Como la 

configuración del carro, presenta dos rodamientos arriba y dos abajo, dicha fuerza, se 

debe dividir entre dos, al igual que la fuerza radial, representada por el peso de la 

paleta más peso del conjunto (aproximadamente 100 N., ver anexo I-1.26). 



F axial

F
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N
N

F radial

N
F radial N
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 Para el cálculo de la carga dinámica equivalente (P)52, tenemos las dos 

opciones siguientes: 

 

1 0 73 0 86

2 0 62 117 0 86

. ( . )* .

. ( . )* ( . )* .

P Fr Fa si
Fa
Fr

P Fr Fa si
Fa
Fr

= + → → ≤

= + → → >

 

 

Entonces
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258422710

3

N

                                                

 

 

 La duración es = 2584227 millones de revoluciones. 

 
52 Carga dinámica equivalente. (Catálogo General SKF.1999. p. 311.) 



 Cada rodamiento realiza unas 11 revoluciones por cada ciclo. Para llenar una 

caja grande de virolas de una pulgada,  se llevan a cabo unos 420 ciclos, lo cuál 

representa 4620 revoluciones por caja. Anualmente se producen unas 3000 cajas, 

traducido a revoluciones nos quedan: 13860000 revoluciones. Por lo tanto la duración 

en años será aproximadamente: 1864520 años.  

 

ANEXO 1.29 

 

Comprobación estática de los  “rodamientos-rueda” del carro de desplazamiento 

horizontal: 

 

Carga estática equivalente Po53: 

 

Po Fr Fa

Po N N N N

= +

= + = ≅

( . )*

( . )* . . .

0 63

50 0 63 32 325 70 365 70 4
 

 

( s
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Poo = )   54 

 

s
N
No = 



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≅
5600
70 63

79
.

 

 

Cómo 79 > 0.5 (  factor de seguridad estático recomendado)so
55, el 

rodamiento se encuentra muy por encima del factor de seguridad, por lo que funciona 

perfectamente. 

 

                                                 
53 Carga estática equivalente. (Catálogo General SKF.1999. p. 311.) 
54 Comprobación de la capacidad de carga estática. (Catálogo General SKF.1999. p. 53.) 
55 Tabla 9. Valores orientativos para el factor de seguridad estático . (Catálogo General SKF.1999. 
p. 53.)  

so



ANEXO 1.30 

 

Cálculo de la  potencia requerida por sistema de desplazamiento horizontal y cálculo 

del sistema de transmisión (poleas y correas): 

 

Fuerza inercial necesaria para desplazar el conjunto: 

 

 Fi m a= *  

 

 Donde: 

 

a = Aceleración requerida por del sistema de desplazamiento horizontal (ver 

anexo 1.6). 

 

 m = Masa del conjunto (sistema de paleta y sistema de barras de elevación). 

 

 Aceleración = 1,60 m/s^2 (ver anexo I-1.6). 

 

Masa de la paleta de seis pulgadas = 3.1122 Kg 

 

Masa del conjunto aproximadamente = 7.136 Kg 

 

 Masa total = 10.2482 Kg 

 

 Fi = 16,40 N. 

 

 Potencia máxima = (Fuerza)*(Velocidad máxima) 

 

 Velocidad máxima =  1 m/s (ver anexo I-1.6). 

 



 Fuerza = Fuerza inercial 

 

 Potencia máxima = 16,40 vatios. 

 

 Para desplazar el carro se planteó un sistema de transmisión directa desde el  

servo motor, resultando de la siguiente manera: 

 

 Polea del motor = Polea libre:  

 

d. Diámetro de paso (Dp) = 0.877 pulgadas = 0.0223 metros 

 

e. Número de dientes (N) = 14 

 

f. Paso (p) = 5 mm. HTD. 

 

 De acuerdo a la velocidad máxima se calculan las revoluciones del servo 

motor: 

 

 
( )

( )n
V
Dp

m s
m

rpmmotor
max= = =

60 60 1
0 0223

856 44
*
*

* /
* .

.
π π

  

 

 Comprobación de la capacidad del servo motor a 856.44 rpm: 

 

  
4000 160

856 44 34 26

rpm w

rpm X w

→

→ =. .

 

 Se puede asumir que en el servo motor seleccionado, la potencia es 

proporcional a las revoluciones debido a que el torque del mismo es constante (anexo 

III-3.5). El cálculo anterior, nos permite comprobar que para las revoluciones 



deseadas, el servo motor es capaz de entregar una potencia de más del doble de la 

requerida por el sistema (16,40 w), por lo tanto el mismo funcionará sin problemas 

  

Cálculo de la correa:  

 

 Correa paso =  5 mm. HTD., por 9 mm. de ancho. 

  

 En el anexo III-3.9, encontramos los valores de resistencia de la correa por 

unidad de ancho. Para la correa seleccionada: 

 

 Resistencia = 100 lbf / pulgadas de ancho 

 

 Como el ancho es de 9 milímetros, la resistencia es = 35.43 lbf = 157,60 N. 

 

 Como el sistema de transmisión es directo, el torque máximo es igual torque 

del motor56:  

 

Torque del motor = Tmax = 0,56 N*m 

 

 La fuerza de tensión máxima se calcula de la siguiente manera: 

 

 
( )

Ft
Tmax
r paso

Tmax
Dpaso

N m
m

N N sistencia= = = ≅ < =
.

* , *
,

, , Re

2

2 0 56
0 0223

50 23 157 60  

 

 Por lo tanto la correa funciona bajo las condiciones de carga establecidas. 

 

 

 

                                                 
56 Ver anexo III-3.4. 



ANEXO 1.31 

 

Cálculos de la torsión sobre el perfil guía soporte de los cartuchos: 

 
 La selección del perfil se realizó después de efectuar los cálculos en dos tipos 

diferentes: El 80mm*40mm (standard #10-080) y el 80mm*80mm (Heavy #11-088) 

(ver anexos [III y IV]), los cuales se presentan a continuación: 

  

De la siguiente figura: 

P 

20 mm 

380 mm 

190 mm 

Perfil-guía 
soporte 

Carro 

Cartucho 

Figura XVIII 

 
 

 La masa de cada virola de una pulgada (fleje 38 mm.)es de 6.2 gr., por lo tanto 

la masa total será: 

 

 Masa total de las virolas = (6.2 gr.)*(4080) = 25296 gr. = 25.296 Kg. 

  

Peso = (masa total de las virolas) * (aceleración de gravedad) = 

(25.296Kg.)*(9.81 m/s^2) = 248.15N. 

  

La masa del cartucho se calcula a continuación aproximadamente: 

 



( ) ( )

( ) ( )

Masa Volumen
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m m m m m m
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3 3
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 Peso total = P = 248.15N + 94.4N = 342.55N. 

 

 El momento torsor producido por el peso de las virolas y el cartucho se 

calcula de la siguiente forma: 

 

( )Mt P m m m N= + + =* . . . . *0190 0 02 0 02 78 8  

 

La configuración, presenta dos cartuchos, montados sobre el perfil 

80mm*40mm (standard #10-080), de 2,8 metros de longitud, con un apoyo central. 

Para conocer el efecto de torsión que produce un cartucho, la longitud que se 

empleará en la siguiente ecuación57 es la cuarta parte de la total, es decir 0,7 metros y 

la mitad del momento torsor (39,4 N*m): 

 

θ =
MtL
GK

  Ecuación (3.2.5.5.1- 4) 

  

 Sabemos58 que el factor “GK” de la ecuación (3.2.5.5.1- 4) es: 

 

                                                 
57 Recordemos que esta ecuación corresponde a perfiles en voladizo sometidos a torsión.  
58 Ver anexo 1.31 (cálculo experimental de los parámetros GK, de las ecuaciones de torsión para el 
perfil ITEM “standard #10-080” ) 
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El desplazamiento en el extremo (“y”) se puede observar de forma exagerada 

en el siguiente esquema: 

P 

20 mm 
380 mm 

Desplazamiento  

en el extremo (“y”)  

Perfil-guía 
soporte 

Carro 

Cartucho 

90 mm 
θ 

D 

 
 

La distancia “D” se calcula a continuación: 

 

( ) ( )D mm mm= + =90 420 429 532 2 ,  mm

 

La distancia “y” se calcula a continuación: 

 



tan
y

mm

y mm

θ =

≅

429 53

614

,

,
 

 

Este desplazamiento es indeseado, descartándose el perfil 80mm*40mm 

(standard #10-080), debido a los posibles problemas que se presentarían con el 

llenado del cartucho, generando que la paleta al depositar las virolas en la cota 

establecida, se encuentren por encima de la misma, produciendo el desorden de las 

mismas.  

 

Para el perfil 80mm*80mm (Heavy #11-088): 

  

Tomaremos la sección central del mismo como un anillo rectangular de 60 

mm*60 mm con  espesor  de pared delgada de 4.9 mm, ya que dicha sección es la que 

brinda la mayor resistencia a la torsión, a pesar de que su sección transversal real, es 

la que se muestra en el anexo III-3.13. Empleando las ecuaciones (3.2.5.5.1-4) y 

(3.2.5.5.1-5), tenemos: 

 

K m
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El desplazamiento en el extremo (“y”), será: 

 



tan
y

mm

y mm

θ =

≅

429 53

0 55

,

.
 

 

Se selecciona este perfil 80mm*80mm (Heavy #11-088), ya que el ángulo de 

torsión, es despreciable en el sistema, produciéndose un descenso en el extremo en 

voladizo del cartucho, de apenas cinco décimas y media de milímetro.  

 

ANEXO 1.32 

 

Cálculo de la deformación por flexión sobre el perfil guía soporte de los cartuchos: 

 

Modelaremos el perfil como una viga simplemente apoyada con carga en el 

centro. En este caso tomaremos la mitad de la longitud total del perfil guía-soporte 

(1.4m), gracias al apoyo que se colocó en el centro de la misma. 

 

 Recordemos que la carga generada por el peso excéntrico, se puede trasladar a 

la viga como una fuerza y un momento. Para este caso, el peso ya fue calculado 

anteriormente en anexo I-1.31, siendo igual a 342.55 N. 

 

 La ecuación de deflexión59 correspondiente a una viga simplemente apoyada 

con carga en el centro es: 

 

y
FL

EImax =
3

48
 

 

 El momento de inercia I de la sección del perfil seleccionado está tabulado, y 

se presenta en el anexo III-3.13. Su valor es I = 186.89 cm^4 = 1 m^4.  8689 10 6, * −

                                                 
59 Tabla A-9. Cortante, momento y deflexión de vigas. (Shigley, 1998, p. 833) 



 La deformación nos queda: 

 

y
N m

N m m
m

y mm

max

max

= =

=

−
−( . )( . )

*( * / )*( . * )
. *

.

342 55 14
48 71 10 18689 10

148 10

0148

3

9 2 6 4
4

 

 

ANEXO 1.33 

 

Cálculo de la duración de los rodamientos de las ruedas laterales del carro soporte de 

los cartuchos: 

 

El rodamiento seleccionado para el carro-soporte es el 60860, con las 

siguientes propiedades: 

 

Capacidad de carga: 

 

Dinámica ( C ) = 3250 N 

 

Estática ( Co ) = 1370 N 

 

 Para el cálculo de la duración61 en millones de revoluciones: 

 

L
C
P

p

10 =




   

 

Donde: 

 

                                                 
60 Catálogo General SKF. 1999. p.186. 
61 Formula de vida nominal . (Catálogo General SKF.1999. p. 28.) 



p = 3 para rodamientos rígidos de bolas. 

 

C = Capacidad de carga dinámica en N. 

 

P = Carga dinámica equivalente en N. 

 

 Sobre los rodamientos de las ruedas laterales, sólo actúa una fuerza en el 

sentido radial del rodamiento, y se calculó de la siguiente manera:   

 

De la figura XVIII, el Momento torsor generado por el peso de las virolas 

sobre el centro del perfil es el siguiente: 

 

Mt P m m m N m= + + =*( . . . ) . *019 0 02 0 02 78 8  

 

Donde P = Peso = 342.55 N. (previamente calculado en el anexo I-1.31) 

 

El momento Mt sobre el centro del perfil, se puede trasladar a los rodamientos 

laterales (ver figura XIX) como un par de fuerzas “F”, que representan la fuerza 

radial aplicada sobre el rodamiento.  
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Figura XIX 
 

 

Relación entre el momento Mt  y el par de fuerzas (F): 

 

Mt F m

F
Mt

m
N m

m
N N

=

= = = ≅

*( . )

.
. *
.

.

0 04

0 04
78 8

0 04
1969 75 1970

 

 

 Como la configuración presenta en total seis rodamientos, divididos en dos 

carros con tres rodamientos cada uno, es necesario dividir la fuerza F a la mitad de su 

magnitud ya que esta se reparte entre ambos rodamientos laterales:  

 

F radial
N

N. = =
1970

2
985  

 

 

 

 



Cálculos de duración: 

 

Carga dinámica equivalente (P)62: 

 

P Fr cuando Fa Fr e

P XFr YFa cuando Fa Fr e

= → → ≤

= + → → >

/

/
 

 

 Como no existe fuerza axial (Fa), tenemos que P = (Fr) =F.radial = 985N. 

 

 Por lo tanto la duración será: 

 

 

 

L
N

N10

33250
985

3592=




 = .

 

Duración = 35.92 millones de revoluciones. 

 

ANEXO 1.34 

 

Comprobación estática de los  rodamientos de las ruedas laterales del carro soporte de 

los cartuchos: 

 

Carga estática equivalente Po63: 

 

Po Fr=  

 

( s
Co
Poo = )64 

                                                 
62 Carga dinámica equivalente. (Catálogo General SKF.1999. p. 184.) 
63 Carga estática equivalente. (Catálogo General SKF.1999. p. 184.) 



s
N
No =





 ≅

1370
985

14.  

 

Cómo 1.4 > 0.5 (  factor de seguridad estático recomendado)so
65, el 

rodamiento se encuentra por encima del factor de seguridad. 

 

ANEXO 1.35 

 

Cálculo de la duración de los rodamientos de las ruedas superiores del carro soporte 

de los cartuchos: 

 

El rodamiento seleccionado para el carro-soporte es el 60866, con las 

siguientes propiedades: 

 

Capacidad de carga: 

 

Dinámica ( C ) = 3250 N 

 

Estática ( Co ) = 1370 N 

 

Para el cálculo de la duración67 en millones de revoluciones: 

 

L
C
P

p

10 =




   

 

 

                                                                                                                                           
64 Comprobación de la capacidad de carga estática. (Catálogo General SKF.1999. p. 53.) 
65 Tabla 9. Valores orientativos para el factor de seguridad estático . . (Catálogo General SKF.1999. 
p. 53.)  

so

66 Catálogo General SKF. 1999. p.186. 
67 Formula de vida nominal . (Catálogo General SKF.1999. p. 28.) 



Donde: 

 

p = 3 para rodamientos rígidos de bolas. 

 

C = Capacidad de carga dinámica en N. 

 

P = Carga dinámica equivalente en N. 

 

Estos rodamientos están sometidos únicamente a la acción de la mitad del 

peso del cartucho lleno (342.55 N / 2, previamente calculado en el anexo I-1.31),  que 

representa la carga radial sobre el mismo, por lo tanto, dicha fuerza representa la 

carga dinámica equivalente. La duración será: 

 

L
N
N10

33250
171275

6832 3=




 =

.
.  

 

Duración = 6832.3 millones de revoluciones, por lo que la vida útil de éstos, 

será mayor que la de los laterales, ya que recorren el mismo número de ciclos al año. 

 

ANEXO 1.36 

 

Comprobación estática de los  rodamientos de las ruedas superiores del carro soporte 

de los cartuchos:  

 

Carga estática equivalente Po68: 

 

Po Fr N= = 171275.  

 

                                                 
68 Carga estática equivalente. (Catálogo General SKF.1999. p. 184.) 



( s
Co
Poo = )69 

 

s
N

No =




 ≅

1370
171275

8
.

 

 

Cómo 8 > 0.5 (  factor de seguridad estático recomendado)so
70, el rodamiento 

se encuentra por encima del factor de seguridad. 

 

ANEXO 1.37 

 

Cálculo de la duración de los rodamientos del sistema de descarga de los cartuchos: 

  

El rodamiento seleccionado para el sistema de descarga de los cartuchos es el 

620271, con las siguientes propiedades: 

 

Capacidad de carga: 

 

Dinámica ( C ) = 7800 N 

 

Estática ( Co ) = 3750 N 

 

Para el cálculo de la duración72 en millones de revoluciones: 

 

L
C
P

p

10 =




   

                                                 
69 Comprobación de la capacidad de carga estática. (Catálogo General SKF.1999. p. 53.) 
70 Tabla 9. Valores orientativos para el factor de seguridad estático . (Catálogo General SKF.1999. 
p. 53.)  

so

71 Catálogo General SKF. 1999. p.188. 
72 Formula de vida nominal . (Catálogo General SKF.1999. p. 28.) 



Donde: 

 

p = 3 para rodamientos rígidos de bolas. 

 

C = Capacidad de carga dinámica en N. 

 

P = Carga dinámica equivalente en N. 

 

Estos rodamientos están sometidos únicamente a la acción de la mitad del 

peso del cartucho lleno (342.55 N / 2, previamente calculado en el anexo I-1.31),  que 

representa la carga radial sobre el mismo, por lo tanto, dicha fuerza representa la 

carga dinámica equivalente. La duración será: 

 

L
N
N10

37800
171275

94450=




 =

.
 

 

Duración = 94450 millones de revoluciones.  

 

ANEXO 1.38 

 

Comprobación estática de los  rodamientos del sistema de descarga de los cartuchos: 

 

Carga estática equivalente Po73: 

 

Po Fr N= = 171275.  

 

( s
Co
Poo = )74 

                                                 
73 Carga estática equivalente. (Catálogo General SKF.1999. p. 184.) 
74 Comprobación de la capacidad de carga estática. (Catálogo General SKF.1999. p. 53.) 



s
N
No =





 ≅

3750
171275

219
.

.  

 

Cómo 21.9 > 0.5 ( s  factor de seguridad estático recomendado)o
75, el 

rodamiento se encuentra por encima del factor de seguridad. 

 

                                                 
75 Tabla 9. Valores orientativos para el factor de seguridad estático . (Catálogo General SKF.1999. 
p. 53.)  

so



ANEXO II 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



ANEXO 2.1 

 

Representación esquemática de un transportador de banda 

(Ver carpeta de Anexos [II], número 2.1) 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



ANEXO 2.2 

 

Dibujo: “Cartucho en movimiento con paleta retráctil fija”. 

 

 
 

 



ANEXO 2.3 

 

Dibujos del “Brazo robot”: 

 

 
 



 
 

 

 

 

 

 

 

 

 



 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



ANEXO 2.4 

 

Dibujo: “Paleta retráctil móvil con cartucho fijo”. 

 

 
 

 



ANEXO 2.5 

 

Dibujo: “Pista inclinada”. 

 

 
 

 

 

 

 



ANEXO 2.6 

 

Dibujo: “Transportador de banda”. 

 

 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



ANEXO 2.7 

 

(Ver carpeta “PLANOS [1]”) 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



ANEXO 2.8 

 

(Ver carpeta “PLANOS [2]”) 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



ANEXO 2.9 

 

(Ver carpeta “PLANOS [3]”) 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



ANEXO 2.10 

 

(Ver carpeta “PLANOS [4]”) 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



ANEXO 2.11 

 

(Ver carpeta “PLANOS [5]”) 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



ANEXO 2.12 

 

(Ver carpeta “PLANOS [6]”) 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



ANEXO 2.13 

 

(Ver carpeta “PLANOS [7] y [8]”, respectivamente) 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



ANEXO 2.14 

 

Esquema del rodillo impulsor del transportador de banda: 

(Ver carpeta de Anexos [II], número 2.14) 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



ANEXO 2.15 

 

Diagrama de cuerpo libre, torque, fuerza cortante y momento flector para el eje del 

rodillo impulsor del transportador de banda. 

(Ver carpeta de Anexos [II], número 2.15-1 y 2.15-2) 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



ANEXO 2.16 

 

Esquema de las poleas en el eje de transmisión del sistema de elevación. 

(Ver carpeta de Anexos [II], número 2.16) 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



ANEXO 2.17 

 

Diagramas de torque, fuerza cortante y momento flector para el eje transmisión del 

sistema de elevación. 

(Ver carpeta de Anexos [II], número 2.17-1 y 2.17-2) 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



ANEXO 2.18 

 

Esquema del rodillo libre del transportador de banda. 

(Ver carpeta de Anexos [II], número 2.18) 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



ANEXO 2.19 

 

Diagrama de cuerpo libre, torque, fuerza cortante y momento flector para el eje del 

rodillo libre del transportador de banda. 

(Ver carpeta de Anexos [II], número 2.19-1 y 2.19-2) 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



ANEXO 2.20 

 

Diagramas neumáticos. 

 

Descripción de las variables: 

 

Sensores magnéticos: 

 

• A2: Sensor magnético del cilindro empujador. 

 

• C2: Sensor magnético del cilindro para retraer paleta. 

 

Sensores inductivos: 

 

• B2: Sensor inductivo de proximidad para las virolas en el transportador. 

 

• E2: Sensores inductivos de casa de los servos 

 

D2: Bandera de paleta llena. 

 

Los componentes neumáticos se encuentran en los diagramas de las dos páginas 

siguientes.  

(Ver carpeta de Anexos [II], número 2.20-1 y 2.20-2) 

 

 
 



ANEXO III 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 



ANEXO 3.1 

Ficha técnica del cilindro neumático FESTO DSNU-20-PPV-A: 
 

 
 
 
 



 



ANEXO 3.2 

 
Ficha técnica del cilindro neumático FESTO DGS-16-P-A: 
 

 
 
 
 



 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 



ANEXO 3.3 

Características técnicas de la banda Habasit HNA-18P1: 

 

Espesor: 1,9 mm. 

 

Peso de la banda por unidad de área de la banda:   23 2 2, /N m

 

Diámetro mínimo aceptable para el tambor motriz: 50 mm. 

 

Tracción para que se estire 1%: 12 N. por milímetro de ancho de la banda. 

 

Tracción admisible: 30 N. por milímetro de ancho de la banda. 

 

Coeficiente de fricción sobre tambor motriz: 0,15. 

 

Coeficiente de fricción sobre chapa soporte de acero: 0,20. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

                                                 
1 (Muestrario 2340: Bandas transportadoras y de procesamiento de alto rendimiento Habasit. 2002) 



ANEXO 3.4 

Ficha técnica del servomotor BLX232A: 
 

 
 
 
 
 
 



 
 

 
 
 
 
 
 
 
 
 



ANEXO 3.5 

Curva de Torque del servomotor BLX232A: 
 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 



ANEXO 3.6 

Acople MCM-BEL-08-23 para el servomotor BLX232A: 
 
 

 
 

 

ANEXO 3.7 

Separador MAB2DB08-BLX23 para el servomotor BLX232A: 
 
 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 



ANEXO 3.8 

Características técnicas de las siguientes poleas E*P*S HTD: 

 

• PT014G08L09T 

 

• PT040G10L09N 

 

• PT012G08L15T 

 

• PT040G10L15N 
 
 

 



 
 
 
 
 
 
 
 
 



ANEXO 3.9 

Correas E*P*S HTD paso 5 mm.: 
 

 
 

 
 



ANEXO 3.10 

Características técnicas del rodamiento lineal IKO-LME 162636: 
 

 
 



ANEXO 3-11 

Características técnicas del acero AISI 4340: 
 

 
 
 
 
 



ANEXO 3.12 

Características técnicas del perfil ITEM “Standard 10-080” y “Standard 10-040”: 
 

 
 

 
 



ANEXO 3.13 

Características técnicas del perfil ITEM “Heavy 11-088”: 
 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 



ANEXO 3.14 

Características técnicas de los rodamientos rueda del carro de desplazamiento 
horizontal del sistema de paletas (“Roller 10”): 
 

 
 
ANEXO 3.15 

Características técnicas de los rieles del tren motriz del carro de desplazamiento 
horizontal del sistema de paletas: 
 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 



ANEXO 3.16 

Ensamble del perfil con los rieles y barras: 
 

 
 



ANEXO 3.17 

Características técnicas de la Tarjeta de control “LEVIL M10”: 
 

 
 
 



ANEXO 3.18 

Cuadro de funciones del código “G”: 
 

 
 
 



 
 
 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 



ANEXO 3.19 

Sensor inductivo “150-400 SIEN-M12B-NS-K-L”: 
 

 
 
 
 
 



ANEXO 3.20 

Sensor magnético “150-855 SME-8-K-LED-24”: 
 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 



ANEXO 3.21 

Diagramas1 y ejemplo de cómo determinar la velocidad de un cilindro neumático: 
 

 
 

                                                 
1 Diagramas 1, 2, 3 y 4 (Catálogo de neumática 98 Festo, 1998, p.2.1/1-15)  



 
 

 
 
 
 
 
 
 



ANEXO 3.22 

 

Tablas: 

Factor de acabado superficial2: 
 

 
 
Factor de tamaño3: 
 

 
 
Factor de carga4: 

 

 
 

Factor de temperatura5: 
 

 

                                                 
2 Factor de acabado superficial (Ka) (Shigley, 1998. p. 318). 
3 Factor de tamaño (Kb) (Shigley, 1998. p. 318). 
4 Factor de carga (Kc) (Shigley, 1998. p. 320). 
5 Factor de temperatura (Kd) (Shigley, 1998. p. 320). 



Factores de concentración de esfuerzo teorico6: 
 

 
 

Sensibilidad de la muesca7: 
 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

                                                 
6 Diagramas de factores de concentración de esfuerzo teóricos (Shigley, 1998. p. 850). Kt
7 Diagramas de sensibilidad a la muesca (q). (Shigley, 1998. p. 244). 



Factores de concentración de esfuerzo teorico8: 
 

 
 

 
 

                                                 
8 Diagramas de factores de concentración de esfuerzo teóricos (Shigley, 1998. p. 851). Kt


