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Tema  del proyecto: 

Diseño y construcción de un máquina rectificadora de discos de freno portátil para 

vehículos livianos. 

Definición del problema: 

Uno de los mayores problemas del rectificado de los discos de freno, es el tiempo que se 

emplea para realizarlo, dado que primero se realiza el desmontaje  del disco, posteriormente 

se rectifica y para que luego se lo coloque nuevamente, sin tomar en consideración el 

tiempo de pérdida, además ocurre algunos inconvenientes al momento del montaje, y uno 

de ellos es el descentramiento del disco o llamado ALABEO. 

La necesidad de un ahorro significativo en el tiempo de reparación de los discos de freno de 

los autos y del mejoramiento de los diferentes factores que lo abordan para obtener un 

rectificado óptimo, nos han llevado a plantear una solución. 

Justificación del problema: 

El diseño y construcción de una máquina rectificadora de discos de freno portable es la 

solución más viable para el ahorro de uno de los factores más importantes (TIEMPO), dado 

que el mecanismo posee la característica de no tener la necesidad de desmontar el disco del 

auto, sino solo fijar el equipo al disco de freno que se encuentra en el eje del auto y ponerlo 

a funcionar, considerando que el quedará perfectamente centrado al eje, entonces 

tendremos ahorro de tiempo, mayor precisión y calidad para el cliente. 
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Objetivos a alcanzar: 

Objetivo general: 

 Diseñar y construir  una máquina rectificadora de discos de freno portátil  

Objetivos específicos: 

 El ahorro de tiempo al momento de realizar la rectificación de los disco de freno de 

los autos. 

 Reducir  riesgos y costos de operación, porque evita el desmontaje de las piezas 

para rectificar. 

 Solucionar el molesto y peligroso alabeo de los discos que reduce la vida útil de las 

pastillas y alarga la distancia de frenado. 

 Mejorar la calidad de servicio para el cliente. 
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Fundamentación teórica: 

Los discos de freno: 

Los discos de freno son la superficie contra la cual interactúan las pastillas para frenar el 

vehículo, debido a que este gira solidario con las ruedas. Ese rozamiento entre discos y 

pastillas produce la transformación de energía cinética en energía calorífica, provocando 

una reducción de la velocidad. 

Los discos de freno no solo deben producir la transformación de energía sino que además 

deben  conseguir que el calor producido sea evacuado lo más rápidamente posible, ya que si 

no, las temperaturas a las que operaría el sistema serían muy elevadas llegando incluso al 

colapso del mismo. 

El material escogido para fabricar los discos de freno es la fundición gris nodular de grafito 

laminar, ya que garantiza una estabilidad de las prestaciones durante el periodo de vida de 

los discos. Existen también, discos de materiales compuestos en matriz de carbono, usados 

en la alta competición y en los frenos de los aviones, aunque debido al alto coste que tienen 

son inviables para los vehículos comunes. 

 En la actualidad se están desarrollando discos de freno en aluminio con una base de 

carburo de silicio, ya que su menor peso los hace muy atractivos, pero la mala disipación de 

calor que tienen los hacen inviables de momento, ya que necesitan un 

sobredimensionamiento importante que hacen que pierdan las ventajas del reducido peso. 

Las características básicas de la fundición de los discos la podemos ver la siguiente tabla. 

 

La composición básica del material de los discos es una fundición gris nodular de grafito 

laminar, que contiene entre un 92% y un 93% de hierro. Además del hierro otros 

componentes básicos tales como el silicio, manganeso y otros garantizan la calidad de un 
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elemento crítico en el frenado como es el disco. En el gráfico siguiente podemos ver el 

porcentaje de los diferentes materiales que junto con el hierro, que supone el 93% del total, 

el resto de materiales suponen entre el 7% y el 8% que resta de la composición total del 

disco. 

 

El buen mantenimiento de los discos de freno 

Una gran mayoría de los conductores, piensan que los discos de freno no se deben de 

sustituir nunca, ya que son piezas metálicas lo suficientemente duras como para no requerir 

su sustitución o una revisión. Lógicamente están equivocados y desde aquí vamos a intentar 

dar una visión de porqué el mantenimiento de todo el sistema de frenos de un vehículo es 

fundamental. 

En primer lugar hay que tener presente que los discos de freno no son infinitamente rígidos 

sino que como cualquier pieza de un vehículo se deforma. 

Para evitar lo máximo posible esta deformación, hay que tener en cuenta muchos 

parámetros, ya que incluso el valor de apriete de las ruedas es uno de los factores que 

afectan a la deformación del disco.  

Es necesario que en el montaje de los neumáticos se lleve a cabo con el torque de apriete 

que recomienda el fabricante. Usando una llave dinamométrica tarada a 10 kg.m, si la llanta 

es de chapa y a unos 11 kg.m, si la llanta es de aleación. Procediendo al apriete de forma 

equidistante. Las llaves de apriete neumáticas pueden deformar los discos, dando lugar a 

problemas de vibraciones, ruidos, e incluso roturas de la propia llanta, principalmente si 

esta es de aleación. 
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Para un buen mantenimiento de los discos de freno conviene revisarlos cada 20000 km. 

como norma general. Este control no debe de ser solo visual, ya que existe una cota mínima 

tras la cual el disco debe ser sustituido. Esta medida llamada MINIMUM THICKNESS 

(mínimo espesor) viene grabada en los cantos de los discos. Más adelante veremos que 

sucede cuando este espesor no es respetado.  

La planitud del disco es una característica crítica para una frenada progresiva y libre 

de vibraciones no solo en frío sino en caliente. Si esta planitud no se encuentra dentro de 

los valores requeridos, pueden aparecer puntos calientes “judder” que producen vibraciones 

muy desagradables al frenar. Como se verá más adelante el “judder” puede aparecer como 

vibraciones acústicas, vibraciones estructurales en la dirección del vehículo o como 

pulsaciones en el pedal del freno. 
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Alcance: 

Capacidad de la máquina 

 Esta máquina será diseñada y construida para rectificar discos de vehículos 

livianos del parque automotor. 

 El rectificado del disco del freno no será a un tiempo mayor a 30 minutos, 

incluido tiempo de montaje y de rectificación. 

 Las revoluciones que girará el disco para ser rectificado será entre 100 a 

150 rpm 

 Esta máquina será capaz de acoplarse al eje del auto, el cual lo haremos 

girar con un motor - reductor. 

 Lograremos paralelismo en nuestra máquina y evitaremos vibraciones que 

puedan existir al momento del rectificado. 

 Esta máquina se podrá conectar a la red de corriente eléctrica más 

frecuente   utilizada  y  existente  en  cualquier lugar,   esta  es  a   110v 

(MONOFÁSICA). 

 Esta máquina tendrá la capacidad de trasladarse al lugar donde nosotros lo 

requeramos, teniendo la característica de ser portable. 
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Hipótesis General: 

 ¿Será posible realizar el rectificado de un disco de freno con montaje y desmontaje 

de la máquina rectificador de disco de freno para vehículos livianos en un tiempo no 

mayor a 30 minutos? 
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CAPÍTULO I 

Generalidades: 

Actualmente se ha puesto en marcha una idea para rectificar los discos de freno de una 

manera que el tiempo empleado para el desmontaje y montaje de los mismos sea 

eliminado, la cual es el rectificar estos sin necesidad de desmontar el disco, este capítulo 

constará de toda la información teórica necesaria para el estudio y realización de este 

proyecto tales como: el sistema de frenado de los automóviles, características y 

propiedades de los discos de freno, principales problemas encontrados en los discos de 

freno y además del porque sería óptimo aplicar la idea de rectificar el disco de freno sin 

desmontarlo. 

1.1 Sistema de frenado 

1.1.1 Introducción al sistema de frenado de un automóvil. 

La absorción de la energía cinética del vehículo para frenarlo se realiza haciendo rozar 

las superficies de dos piezas, una de ellas gira con la rueda, mientras que el único 

movimiento de la otra es el de aproximación a la primera; el coeficiente de adherencia 

entre ambas es muy elevado. 

Dependiendo de la forma de las superficies y de la manera de aplicar la una contra la 

otra, se distinguen dos tipos de frenos: el de tambor y el de disco.  

1.1.2 Discos de freno 

Habitualmente se usan en las ruedas delanteras, aunque ya existen en el mercado gran 

cantidad de autos dotado de este sistema en las cuatro ruedas. Este sistema está basado 

en la presión que ejercen dos pastillas (superficies de alto coeficiente de fricción) al 

comprimirse a ambos lados de un disco (parte móvil) que gira solidario con el cubo de la 

rueda.  

El disco es de acero o de fundición gris perlítica y está expuesto a la corriente de aire 

provocada por la marcha del vehículo. Las pastillas van colocadas en el soporte del 

freno, aproximadamente la quinta parte de la superficie del disco, y van forradas con 



2 
 

tejido de amianto y resinas con partículas de metal o bronce. La mordaza o pinza es la 

parte fija y puede tener dos o cuatro pistones. Las mordazas pueden ser móviles u 

oscilantes. 

Existen diferentes tipos de discos de freno. Algunos son de acero macizo mientras que 

otros están rayados en la superficie o tienen agujeros que los atraviesan. Estos últimos, 

denominados discos ventilados, ayudan a disipar el calor. 

Al realizar un mantenimiento en el disco de freno, antes de que éste sea desmontado 

tenemos que desmontar la parte fija del sistema de frenado, que a continuación 

conoceremos sus partes: 

1.1.3 Partes principales del sistema de frenado 

 

Figura 1. 1 Despiece sistema de frenado  

 

 

 

1) Disco de freno 

2) Soporte del Cáliper de freno 

3) Broche de sujeción de la pastilla 

4) Pastilla 

5) Cáliper de freno 

Fuente: http://www.sabelotodo.org/automovil/frenos.html 
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Mordazas de freno 

Mordazas (Cálipers) o pinzas 

La mordaza es el soporte de las pastillas y los pistones de freno. Los pistones están 

generalmente hechos de aluminio o cromo. Hay dos tipos de mordazas: flotantes o fijas. 

Las fijas no se mueven, en relación al disco de freno, y utilizan uno o más pares de 

pistones. De este modo, al accionarse, presionan las pastillas a ambos lados del disco. En 

general son más complejas y caras que las mordazas flotantes.  

Las mordazas flotantes, también denominadas "mordazas deslizantes", se mueven en 

relación al disco; un pistón a uno de los lados empuja la pastilla hasta que esta hace 

contacto con la superficie del disco, haciendo que la mordaza y con ella la pastilla de 

freno interior se desplacen. De este modo la presión es aplicada a ambos lados del disco 

y se logra la acción de frenado. 

Las mordazas flotantes pueden fallar debido al enclavamiento de la mordaza. Esto puede 

ocurrir por suciedad o corrosión, cuando el vehículo no es utilizado por tiempos 

prolongados. Si esto sucede, la pastilla de freno de la mordaza hará fricción con el disco 

aún cuando el freno no esté siendo utilizado, ocasionando un desgaste acelerado de la 

pastilla y una reducción en el rendimiento del combustible, junto con una pérdida de la 

capacidad de frenado debida al recalentamiento del respectivo conjunto de frenado 

(tambor-balata o disco-pastilla) provocando además desequilibrio en el frenado, ya que 

la rueda con freno recalentado frenará menos que su contraparte. 

Pistones y cilindros 

Los pistones cuentan con una fijación que va alrededor y sellos que impiden el escape de 

la presión ejercida por el líquido de frenos, a través del cual son accionados. La mordaza 

lleva un conducto por el cual entra el líquido de frenos y eso hace que la mordaza 

empuje la pastilla contra el disco y, a la vez, que se corra la mordaza para frenar con 

ambas y se logre uniformizar el frenado y el desgaste. 
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Pastillas de freno 

Las pastillas están diseñadas para producir una alta fricción con el disco. Deben ser 

reemplazadas regularmente, y muchas están equipadas con un sensor que alerta al 

conductor cuando es necesario hacerlo.  

1.1.4 Principio de funcionamiento del mando de frenado (discos ventilados) 

Las pastillas y el mando hidráulico están alojadas en el interior de la pinza, que es la 

parte fija del freno. 

Las pastillas ejercen sobre los discos una fuerza suficiente como para transformar toda o 

parte de la energía cinética del vehículo en movimiento, en calor, hasta detenerlo o 

reducir su velocidad, según sea el caso. 

La presión del líquido necesaria para el funcionamiento de los bombines o cilindros de 

rueda la genera una bomba de émbolo accionada por el conductor mediante un pedal, se 

la conoce también por cilindro principal y cilindro maestro. El funcionamiento del 

circuito hidráulico está basado en el principio de Pascal, según el cual: “La presión 

ejercida sobre un punto del fluido que llena un recipiente hermético se transmite en su 

seno con la misma intensidad en todos los sentidos”. 

En el circuito hidráulico de frenos la bomba manda el líquido a los cuatro cilindros de 

rueda a la misma presión, como a las pastillas de freno hay que aplicarlas una fuerza 

mucho mayor que a las zapatas, los cilindros de los frenos de disco tienen mayor 

diámetro.
1
 

 

 

 

 

 

                                                           
1
 MARTINEZ, hermógenes gil, Tunning: una pasión sobre ruedas, editorial CEAC – 2009, pág. 90 

http://es.wikipedia.org/wiki/Fricci%C3%B3n
http://es.wikipedia.org/wiki/Sensor
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1.2 Discos de freno (Propiedades, posibles fallas) 

1.2.1 La geometría del disco de freno 

La geometría de los discos de frenos siempre es la misma, es decir, una superficie 

circular perfectamente plana. En primer lugar se definirá las diferentes partes de las que 

está compuesto un disco. 

 

Figura 1. 2 Partes de un disco de freno 

 

LA PISTA.- Es la superficie en la cual tiene lugar la acción de fricción entre las pastillas 

y el disco. Está dimensionada de forma que su potencia de disipación se acerque al valor 

de 250 W/cm
2
, pero dicho valor puede variar dependiendo de la geometría del disco, ya 

que si este es ventilado el valor de la potencia de disipación puede alcanzar un valor de 

750 W/cm
2
. Por encima de dichos valores, pueden aparecer daños en el disco, tales 

como deformaciones geométricas, grietas, depósitos de material de fricción u otros que 

dañarían el disco de forma irreversible. 

PISTA 

FILTRO 

TÉRMICO 

CAMPANA 

Fuente: Los Autores 
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FIJACIÓN.- La fijación de los discos está situada en la parte central del mismo. Existe 

un agujero donde se aloja el buje, así como por la parte trasera un chaflán que debe de 

apoyarse perfectamente en la mangueta para que el ajuste del disco sea perfecto. 

Alrededor del agujero donde se aloja el buje, la fijación tiene un cierto número de 

agujeros que permiten el paso de los pernos de anclaje de la rueda. En la mayoría de los 

discos la fijación del disco se garantiza por unas perforaciones de menor diámetro que 

fijan el disco.  

LA CAMPANA.- La campana es el cilindro que une la banda, con el plano de fijación. 

En algunos casos en el interior de la misma se está aprovechando para montar un 

pequeño sistema de freno de tambor de accionamiento mecánico, con la finalidad de que 

sirva de freno de estacionamiento. 

EL FILTRO TÉRMICO.- El filtro térmico es un canal mecanizado, que separa la pista 

de la fijación, para reducir el calor que pasa de la pista hacía la campana. Con este tipo 

de canales se evita el calentamiento excesivo de la llanta y por consiguiente del 

neumático que ya sufre los efectos de la temperatura por su propio uso. 
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1.2.2 Características y propiedades mecánicas de los discos de freno 

Los discos de freno están fabricados con fundición gris perlítica con grafito esferoidal lo 

que les confiere alta resistencia al calor. 

Es importante controlar su estado ya que debido a la alta temperatura de trabajo por el 

rozamiento de las pastillas para conseguir el frenado del vehículo, se deterioran. Si 

tienen rayaduras profundas, están alabeados, resquebrajados u oxidados, se ha de 

proceder a su sustitución de manera inmediata. 

Materiales más empleados 

Aleaciones ferrosas 

Son básicamente aleaciones de hierro y carbono. Las fundiciones de hierro, contienen 

más carbono del necesario para saturar la austenita a temperatura eutéctica y por lo tanto 

contienen entre 2 y 6,67%. Como el alto contenido de carbono tiene a hacer muy frágil 

al hierro fundido, la mayoría del material fabricado contiene entre 2,5 y 4% de C. La 

ductilidad del hierro fundido es baja, lo que hace que no siempre pueda trabajarse ni en 

frío ni en caliente, sin embargo, es relativamente sencillo de fundir y colar sobre moldes 

de formas complejas. 

Aunque son frágiles y sus propiedades mecánicas son inferiores a las de los aceros, su 

costo bajo, su fácil colado y sus propiedades específicas los hace uno de los productos 

de mayor tonelaje de producción en el mundo. 

Las fundiciones llamadas de primera fusión, tienen la siguiente composición: 

C 2,5 - 4,5      Si 0,5 - 4,5      Mn 0,5 - 0,8      P 0,1 – 2      S < 0,15 

Tipos de hierro fundido empleados en los discos de freno 

El mejor método de clasificación es de acuerdo a su estructura metalográfica. Las 

variables a considerar son: el contenido de carbono, los aleantes, las impurezas, la 

velocidad de enfriamiento y el tratamiento térmico. Estas variables controlan la 

condición y forma del carbono en la estructura. 
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El carbono se puede presentar en forma libre (grafito) o combinada (Cementita). La 

forma y distribución del carbono influirá grandemente en las propiedades físicas de la 

fundición. Se pueden clasificar en: 

 Fundición blanca 

Donde todo el carbono se encuentra combinado. 

 Fundición Gris 

La mayor parte del carbono se encuentra sin combinar en forma de grafito. 

 Fundición Maleable 

Carbono mayormente sin combinar en forma de nódulos irregulares o carbono 

revenido. 

 Fundición nodular 

Mediante aleantes especiales, el grafito forma esferoides compactos. 

 Fundición especial 

Las propiedades y estructura de las anteriores se modifican por el agregado de 

aleantes. 

Fundición gris 

La fundición gris son aleaciones hipoeutécticas, estas representa el mayor tonelaje entre 

las fundiciones de hierro. Tiene una composición que varía entre 2,5 y 4% de carbono y 

1 a 3% de silicio. Las reacciones químicas internas derivan en la formación de hojuelas 

de grafito (carbono) distribuidas a todo lo largo del producto fundido en la 

solidificación. Esta estructura es la causa de que la superficie del metal tenga un color 

gris cuando se fractura; de aquí el nombre de fundición gris
2
. 

Las principales características de las fundiciones grises son: 

 Buena colabilidad. 

 Excelente  resistencia al desgaste. 

 Excelente respuesta a los tratamientos térmicos de endurecimiento superficial. 

 Poca resistencia mecánica. 

                                                           
2
 GROOVER, mikell, Fundamentos de manufactura moderna, editorial Pearson education 1997, pág. 130 
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El enfriamiento en una fundición es muy importante dado que la velocidad de 

enfriamiento hace que varíe la estructura final de la fundición gris. 

 ENFRIAMIENTO MODERADO 

Grafito + Perlita (Fundición gris perlítica) 

 ENFRIAMIENTO MODERADAMENTE LENTO 

Grafito + Ferrita + Perlita (fundición gris) 

 ENFRIAMIENTO LENTO 

Grafito + Ferrita (fundición gris ferrítica) 

Empleos de la fundición gris 

Desde un punto de vista mecánico las fundiciones grises son comparativamente frágiles 

y poco resistentes a la tracción. La resistencia y la ductilidad a los esfuerzos de 

compresión son muy superiores. Estas fundiciones amortiguan la energía vibracional de 

forma mucho más efectiva que los aceros. Así los equipos que vibran mucho se suelen 

construir de esta aleación. A la temperatura de colada tienen mucha fluidez por lo que 

permite moldear piezas de forma muy complicadas. Además, la fundición gris es uno de 

los materiales metálicos más baratos. Se utiliza en bloque de motores, tambores de 

freno, cilindros y pistones de motores. 

Propiedades mecánicas de la fundición gris 

 Resistencia a la tracción: La fundición gris tiene una carga de ruptura a la 

tracción pequeña, en torno a los 15 kg/mm² y llega a los 30 , 40 y 45 kg/ mm² 

según sea su composición. 

 Resistencia a la compresión esta resistencia es mayor, y para las fundiciones 

grises normales resulta cerca de tres veces la de la tracción, por eso, sus 

aplicaciones principales se da en piezas sometidas a esfuerzos de compresión, 

más bien que a los de tracción. 

 Resistencia a la flexión: puesto que en la flexión las fibras del elemento quedan 

tensas en la parte convexa, y comprimidas en la cóncava, la resistencia a la 

flexión varía según la orientación de la sección. 
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 Resistencia al choque: el choque y la resiliencia son solicitaciones dinámicas, y 

en su confrontación la fundición se comporta de un modo particular. Las 

fundiciones grises, resisten muy mal los choques y son frágiles porque no sufren 

deformaciones plásticas. 

 Dureza: la dureza de la fundición gris es relativamente elevada, esta varía entre 

140 a 250 Brinell según sea su composición. A pesar de su elevada dureza se 

puede mecanizar fácilmente, porque la viruta se desprende mejor y por la 

presencia de grafito liberado, que lubrica el paso de la viruta sobre el corte de la 

herramienta. 

 Resistencia química: la fundición tiene poca resistencia química, y se deteriora 

con los ácidos, los álcalis y las oxidaciones. 

 

 

Tabla 1. 1 Aleaciones Férreas 

 

 

Fuente: MORRAL, f.r, Metalurgia general, volumen 2, editorial Reverte 1985, pág. 1062 
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1.2.3 Problemas principales encontrados en los disco de freno 

El estudio de los diferentes problemas de los discos demuestra que la mayoría de los 

mismos podrían evitarse si se prestara más atención al montaje. 

Esto no solo concierne a ciertos controles cuantificables mediante mediciones, sino que 

además debemos realizar un atento examen visual de los componentes. 

Entre  los defectos o fallas se tiene: 

Apriete incorrecto 

Este es uno de los problemas que sucede a diario dado que no existe un orden secuencial 

al apriete de las tuercas de la rueda, y además existe un excesivo torque con lo cual 

podríamos acarear problemas en el disco. 

Descripción del problema: 

El apriete excesivo de los discos crea grietas en la superficie de la campana que se apoya 

sobre el buje. Estas grietas pueden no ser visibles, o ser simplemente en principio una 

deformación que con el paso del tiempo y los continuos cambios de temperatura, 

producidas en casos extremos, acabe desprendiendo la campana de la banda frenante. 

Este problema también se produce por no respetar ni el orden de apriete ni las presiones 

de apriete. 

Esta deformación es perceptible desde el principio del montaje y se detecta por 

vibraciones tanto en el pedal como en el volante con independencia de la velocidad, de 

la presión o de la temperatura del sistema de freno, con lo que resulta fácil atribuir este 

problema a un apriete incorrecto del disco o al montaje de un disco de freno defectuoso 

o mal mecanizado. 

Limpieza incorrecta del buje 

Este problema se presenta cuando desmontamos el disco del auto y posteriormente lo 

volvemos a colocar, el cual  presenta un descentramiento que no está en los límites 

permitidos. 
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Descripción del problema: 

Cuando durante el montaje de un disco nuevo no se limpia correctamente la superficie 

de apoyo del disco en el buje, se puede producir un asentamiento inestable del disco en 

el buje. Esto provoca que al girar el disco se produzca una oscilación del mismo, y en 

cada giro, roce contra las pastillas provocando no solo el desgaste excesivo de las 

pastillas sino el deterioro del disco. 

Esto provoca vibraciones que irán creciendo con el paso de tiempo. Además aparecerá 

un desgaste irregular debido a las vibraciones que se provocan en el disco. Para prevenir 

este efecto es fundamental limpiar perfectamente la superficie del buje. 

Desgaste por encima del límite máximo 

Es recomendable que los límites de los disco dispuestos por los fabricantes sean 

respetados. Porque así evitaremos que estos puedan llegar a trabajar por encima del 

límite máximo. 

Descripción del problema: 

Cuando el disco ha sido usado más allá de su vida útil, es decir, cuando se han 

sobrepasado el espesor mínimo expresado por el fabricante, aparece un escalón en las 

pistas del disco que provoca una reducción de la masa del disco. Esto produce la mala 

disipación del calor debida a la pérdida de masa comentada anteriormente. Lo que 

llevará a un calentamiento excesivo, provocando la aparición de grietas, así como 

manchas de color más oscuro debido al sobrecalentamiento de dichas zonas. 

Es importante recordar que la pérdida de masa del disco provoca que disminuya la 

conductividad térmica del mismo con lo cual se produce un aumento de la temperatura 

mucho mayor y más rápida. Debido a ese exceso de temperatura los discos se deforman 

con la consiguiente aparición de ruido y vibraciones. 
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Discos agrietados 

Descripción del problema: 

Los discos han sido sometidos a temperaturas de funcionamiento muy altas. En la parte 

exterior del disco se ven claros síntomas de sobrecalentamiento. Las altas temperaturas 

favorecen la aparición de las grietas, las cuales se forman al existir pequeños poros en el 

material, los cuales debido a las altas temperaturas, crecerán hasta forman la grieta. Las 

grietas hacen que el disco sea frágil, lo cual en definitiva, favorece el crecimiento de la 

grieta hasta romper en dos partes el disco. 

Las grietas se producen debido a las deformaciones a las que son sometidos los discos 

(par de apriete no es el adecuado) y los impactos que las pastillas producen sobre los 

mismos. Se provocan vibraciones y existe la posibilidad de que una de las grietas crezca 

tanto que rompa el disco, con el consiguiente riesgo que ello conlleva. 

Antes de llegar a la rotura del disco, las características fricciónales del conjunto pastilla / 

disco se ven fuertemente alteradas como consecuencias de la ruptura de la tercera capa, 

con resultados imprevisibles sobre el frenado del vehículo y en cualquier caso 

mostrando un desgaste prematuro de las pastillas de freno. Este tipo de problema se 

reconoce por las fuertes vibraciones que vamos a tener sobre el pedal y dirección. 

Además existen otros factores importantes que hacen que los discos de freno fallen: 

 Temperatura excesiva 

 Desgaste excesivo de los discos debido al desgaste total de las pastillas. 

 Disco dañado porque el material de fricción estaba vitrificado. 

 Surcos y rayas profundas 

 Depósitos de material de fricción en los discos. 
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1.2.4  Método de desmontaje y montaje de un disco de freno y su sistema de 

frenado (pasos a seguir) 

1. Afloje las tuercas de la rueda, levante el vehículo y desmonte la rueda delantera. 

 

 

Figura 1. 3 Desmonte de la rueda 

 

2. Quite el broche de retención del cáliper del freno. 

 

 

Figura 1. 4 Retiro del broche del cáliper de freno 

 

 

 

 

Fuente: http://www.taringa.net/posts/info/856640/Como-cambiar-las-pastillas-de-freno.html 

 

Fuente: http://www.taringa.net/posts/info/856640/Como-cambiar-las-pastillas-de-freno.html 
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3. Separe la manguera del freno de la torre de suspensión. 

 

 

Figura 1. 5 Retiro de la manguera del freno de la torre de suspensión 

 

4. Separe el cáliper del freno de la placa de anclaje. 

Quite las cubiertas de los tornillos (si así está equipado) 

 

 

Figura 1. 6 Retiro del cáliper de freno de la placa de anclaje 

 

 

 

 

 

 

 

Fuente: http://www.taringa.net/posts/info/856640/Como-cambiar-las-pastillas-de-freno.html 

 

Fuente: http://www.taringa.net/posts/info/856640/Como-cambiar-las-pastillas-de-freno.html 
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5. Quite las pastillas de freno 

 

 

Figura 1. 7 Retiro de las pastillas de freno 

 

6. Utilizando la herramienta especial, retraiga el émbolo del cáliper del freno (Para 

la instalación, siga el procedimiento de desmontaje en orden inverso) 

 

 

Figura 1. 8 Manipulación del émbolo del cáliper de freno 

  

 

 

 

 

Fuente: http://www.taringa.net/posts/info/856640/Como-cambiar-las-pastillas-de-freno.html 

 

Fuente: http://www.taringa.net/posts/info/856640/Como-cambiar-las-pastillas-de-freno.html 
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7. Desmonte el disco de freno (Desmonte el broche de retención del disco). 

 

 

 

Figura 1. 9 Retiro del disco de freno 

 

8. Verifique la variación del espesor del disco del freno. 

Utilizando un micrómetro (0 – 25 mm de precisión centesimal), mida el espesor 

del disco en ocho posiciones a intervalos de 45 grados y a 15 mm del borde 

exterior del disco, si el espesor del disco fuera inferior al mínimo permitido 

(según el fabricante), se deberá cambiar el disco. 

9. Instale el disco de freno (instale el broche de retención del disco de freno). 

10. Instale la rueda. 

 

 

 

 

Fuente: http://www.taringa.net/posts/info/856640/Como-cambiar-las-pastillas-de-freno.html 

 



18 
 

1.2.5 Mantenimiento de los discos de freno 

Los discos son piezas metálicas que deben tener un mantenimiento regular, con lo cual 

analizaremos su estado y si fuera necesario estos serán sustituidos según el daño que 

presenten. 

Los discos de freno no son infinitamente rígidos sino que como cualquier pieza de un 

vehículo se deforma. Para evitar lo máximo posible esta deformación, hay que tener en 

cuenta muchos parámetros, ya que incluso el valor de apriete de las ruedas es uno de los 

factores que afectan a la deformación del disco.  

Es necesario que en el montaje de los neumáticos se lleve a cabo bajo el par de apriete 

que recomienda el fabricante, usando una llave dinamométrica, procediendo al apriete de 

forma equidistante. Las llaves de apriete neumáticas pueden deformar los discos, dando 

lugar a problemas de vibraciones, ruidos, e incluso podrían causar daños irreparables en 

el disco. 

Para un buen mantenimiento de los discos de freno conviene revisarlos cada 20000 km, 

como norma general. Este control no debe de ser solo visual, ya que existe una cota 

mínima tras la cual el disco debe de ser sustituido. Esta medida llamada MINIMUM 

THICKNESS (mínimo espesor) viene grabada en los cantos de los discos. 

Los controles que se deben realizar, no son solo la medida del espesor con ayuda de un 

micrómetro de exteriores, sino que además debe de comprobar el alabeo del disco. 

La planitud del disco es una característica crítica para una frenada progresiva y libre de 

vibraciones no solo en frío sino en caliente. Si esta planitud no existe, pueden aparecer 

puntos calientes “judder” que producen vibraciones muy desagradables al frenar. El 

“judder” puede aparecer como vibraciones acústicas, vibraciones estructurales en la 

dirección del vehículo o como pulsaciones en el pedal del freno. 

En algunos casos, también podemos observar óxido en la pista frenante de los discos, 

formado al estar el vehículo en un entorno muy húmedo. Esto no implica un problema 

serio ya que en unas cuantas frenadas ese óxido debe ser eliminado por el contacto entre 

las pastillas y el disco. Si una vez realizadas estas frenadas existe alguna zona donde ese 
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óxido no se haya eliminado, significa que puede existir algún problema en la pinza, 

debido a que la pastilla no hace un perfecto contacto en el disco. 

Si se observan rayas circulares profundas o grietas radiales numerosas deberán de 

cambiar los discos obligatoriamente. 

Ventajas de obtener un óptimo rectificado 

El rectificado en los disco de freno es un mantenimiento muy importante después de un 

cierto kilometraje ya que este garantizará el correcto frenado del auto. 

Los métodos convencionales nos ofrecen un rectificado con las siguientes 

características: 

 Paralelismo entre las caras del disco. 

 Acabado superficial afinado (N6), es decir una superficie donde las estrías son 

visibles pero no perceptibles al tacto y con una rugosidad de 812.8 µmm. 
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1.3 Rectificado de los discos de freno. 

1.3.1 Definición de rectificado 

El rectificado tiene por finalidad corregir las imperfecciones de carácter geométrico y 

dimensional que se producen durante la operación de frenado. 

Por lo tanto con el rectificado se puede corregir: excentricidad, circularidad, rugosidad, 

etc. Por otro lado llevar las dimensiones de una pieza a las tolerancias especificadas 

según el diseño. 

1.3.2 Técnicas empleadas para el rectificado de los discos de freno 

Cuando un disco de freno trabaja durante un cierto kilometraje este debe ser 

reemplazado ó reparado (rectificado) con el fin de mantener eficiencia en el frenado, 

para esto se requiere que el disco sea desmontado del auto para posteriormente llevarlo a 

una rectificadora que puede ser la máquina herramienta (Torno) ó una máquina especial 

para rectificar discos de freno, la cual utiliza una piedra que tiene granos abrasivos muy 

duros y resistentes al desgaste y a la ruptura. 

Estas técnicas para el rectificado de los discos son muy buenas pero existe un problema 

al montaje de las mismas que es el molesto alabeo de los discos de freno el cual se 

caracteriza por no quedar totalmente centrada en el eje del auto lo que provoca que las 

pastillas de freno no tengan un desgaste uniforme y por tanto el frenado no será bueno. 

1.3.3 Parámetros a tomar en cuenta para el rectificado: 

Los parámetros de corte fundamentales que hay que considerar en el proceso de 

torneado son los siguientes: 

 Elección del tipo de herramienta más adecuado 

 Velocidad de corte (Vc) expresada en (m/min) 

 Diámetro exterior del torneado (mm) 

 Revoluciones por minuto (rpm) al cual girará la pieza 

 Avance en mm/rev, de la herramienta 

 Avance en mm/min de la herramienta 
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 Profundidad de pasada (mm) 

 Esfuerzos de corte (Kgf/mm
2
)
 
 

 

1.3.4 Velocidad de corte 

Se define como velocidad de corte la velocidad lineal de la periferia de la pieza que está 

en contacto con la herramienta. La velocidad de corte, que se expresa en metros por 

minuto (m/min), tiene que ser elegida antes de iniciar el mecanizado y su valor adecuado 

depende de muchos factores, especialmente de la calidad y tipo de herramienta que se 

utilice, de la profundidad de pasada, de la dureza y la maquinabilidad que tenga el 

material que se mecanice y de la velocidad de avance empleada. 

Además esta velocidad coincide en dirección y sentido con la fuerza principal de corte, y 

la velocidad de avance que coincide con la fuerza de avance. 

 

        
         

    
      Ec. (1) 

Donde: 

Vc = velocidad de corte 

D = diámetro de la pieza (en este caso diámetro del disco) 

η = revoluciones por minuto  

La velocidad de corte es el factor principal que determina la duración de la herramienta. 

Una alta velocidad de corte permite realizar el mecanizado en menos tiempo pero 

acelera el desgaste de la herramienta. Los fabricantes de herramientas y prontuarios de 

mecanizado, ofrecen datos sobre la velocidad de corte adecuada de las herramientas para 

una duración determinada de la herramienta. 

1.3.5 Buriles de corte (Cuchillas) 

El afilado correcto de los buriles (o cuchillas) de corte es uno de los factores más 

importantes que deben ser tomados en consideración para mecanizar los metales en las 

máquinas. El buril de corte debe estar correctamente afilado, de acuerdo con el tipo de 

material con el que se va trabajar y debe tener un filo adecuado para cortar exacta y 

http://www.monografias.com/trabajos11/basda/basda.shtml
http://www.monografias.com/trabajos10/coma/coma.shtml
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eficientemente. Para obtener buriles de corte correctamente afilados, debe prestarse 

atención especial a los ángulos que forman las aristas cortantes. 

 

 

 

Figura 1. 10 Ángulos de corte en una cuchilla 

    

Es de gran importancia qué el buril este perfectamente colocado al centro de la pieza ya 

que de ello depende su rendimiento, de no ser así podría enterrarse o clavarse el filo y 

correr el riesgo de que la pieza se monte sobre la herramienta. 

Forma de la herramienta de corte 

La forma de la herramienta de corte es muy importante para la eliminación del material. 

El ángulo de ataque en las herramientas de corte permite a las virutas fluir libremente y 

reduce la fricción. 

Si se forma un gran ángulo de ataque en el buril, se crea un gran ángulo de corte en el 

metal durante la acción del maquinado. 

Los resultados de un ángulo grande de corte son: 

 Se produce una viruta delgada.  

 La zona de corte es relativamente reducida. 

 Se crea menor calidad en dicha zona. 

 Se produce un buen acabado superficial. 

            Fuente: http://www.monografias.com/trabajos68/tornos/tornos3.shtml 

http://www.monografias.com/trabajos14/deficitsuperavit/deficitsuperavit.shtml
http://www.monografias.com/trabajos13/ripa/ripa.shtml
http://www.monografias.com/trabajos11/conge/conge.shtml
http://www.monografias.com/trabajos68/tornos/tornos3.shtml
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Un ángulo de ataque pequeño crea un menor ángulo de corte en el metal durante el 

proceso de maquinado, con los siguientes resultados: 

 Se produce una viruta gruesa. 

 La zona de corte es amplia 

 Se produce más calor. 

 Se requiere más potencia mecánica para la operación de maquinado. 

Los siguientes factores afectan la vida útil de una herramienta de corte: 

 La clase de material que se corta. 

 El micro estructura del material. 

 La dureza del material. 

 El material de la herramienta de corte. 

Para determinar el tipo y el valor del ángulo de ataque debe considerarse: 

 La dureza del material a cortar 

 El tipo de operación de corte (continuo o interrumpido) 

 El material y forma de la herramienta de corte. 

 La resistencia al borde del corte. 

En el cuadro siguiente se presentan valores de los ángulos de los buriles de acero rápido 

y de metal duro: 

 

 

Tabla 1. 2 Valores recomendados para ángulos de cuchillas 

 

1.3.6 Esfuerzos de corte 

En la deformación de las virutas se presentan fuerzas de deformación, de cortadura (o 

cizallamiento) y de fricción. Estas fuerzas exigen un adecuado esfuerzo de 

Fuente: NAPOLES ALBERRO – Amelia, Tecnología Mecánica 

 

http://www.monografias.com/trabajos14/administ-procesos/administ-procesos.shtml#PROCE
http://www.monografias.com/trabajos15/transf-calor/transf-calor.shtml
http://www.monografias.com/trabajos14/trmnpot/trmnpot.shtml
http://www.monografias.com/trabajos12/moviunid/moviunid.shtml
http://www.monografias.com/trabajos901/debate-multicultural-etnia-clase-nacion/debate-multicultural-etnia-clase-nacion.shtml
http://www.monografias.com/trabajos15/todorov/todorov.shtml#INTRO
http://www.monografias.com/trabajos14/nuevmicro/nuevmicro.shtml
http://www.monografias.com/trabajos14/nuevmicro/nuevmicro.shtml
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accionamiento (esfuerzo motor) y determinan las dimensiones de los elementos 

constructivos que constituyen la máquina herramienta. 

El rozamiento, la fricción, se produce por ejemplo en la superficie de ataque y de 

incidencia de la herramienta. Esta fuerza no debe ser menospreciada. Según recientes 

investigaciones solamente la parte del rozamiento que se produce en la superficie de 

incidencia vale casi la tercera parte del esfuerzo total de corte. Esto nos aclara también el 

porqué del gran desgaste que experimenta la superficie de incidencia. 

Para poder determinar la magnitud de los esfuerzos de corte se fijan direcciones de 

acción principales. En el torneado intervienen las siguientes fuerzas: 

 Fuerza principal de corte (FH) 

 Fuerza de avance (Fv)   

 Fuerza en el vástago (Fs) 

 

Figura 1. 11 Direcciones de las fuerza de corte 

 

Las fuerzas de corte no son de la misma magnitud en cada momento, sino que oscilan 

alrededor de un valor medio (fuerzas oscilantes). La diferencia entre los valores 

máximos y mínimos es tanto menor cuanto mayor sea la velocidad. 

Las fuerzas de avance y en el vástago son notablemente más pequeñas que la fuerza 

principal de corte. Tienen influencia, por ejemplo, la relación s/a, el redondeamiento del 

filo de la herramienta, el ángulo de posición, el ángulo de inclinación, el de ataque, y el 

embotamiento del filo. 

Fuente: PARETO, Luis – Formulario de tecnología – 2da edición – pág. 107 
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Fuerza de corte específica 

Para el cálculo de los esfuerzos de corte así como de la potencia motriz de las máquinas, 

es parte de la fuerza específica de corte (ks) es decir de la fuerza de corte que actúa 

sobre cada     de la sección de la viruta
3
. 

                      Ec. (2) 

Donde:  

F = Esfuerzo de corte o fuerza de corte. 

A = Sección de viruta en     

Ks = Fuerza especifica de corte, que para cálculos aproximados puede fijarse en 3 a 5 

veces la resistencia a la ruptura por tracción del material ó podemos verlos mediante 

tablas las cuales están en función del tipo de material y del avance unitario “s” 

(mm/rev). 

La fuerza de corte específica es función especialmente del material de la pieza pero 

depende también de otras condiciones del corte. Tiene especial importancia el hecho de 

que la fuerza específica de corte desciende notablemente cuando aumenta la sección 

transversal de la viruta o lo que es lo mismo el avance. Es favorable además un ángulo 

de ataque grande. También juegan su papel la longitud del filo de la herramienta que cae 

en el corte, la relación s/a, el ángulo de posición, el redondeamiento del filo y también, 

incluso, el material del filo (el metal duro es más ventajoso que el acero rápido). La 

fuerza de corte específica es además mayor en la proximidad de la punta del útil. 

Por el contrario, la velocidad de corte y en especial la velocidad de corte elevada, no 

tiene influencia alguna. 

1.3.7 Potencia y energía consumida 

La potencia útil en una máquina herramienta es la desarrollada por la fuerza principal de 

corte y la fuerza de avance, puesto que son las únicas que efectúan un trabajo. Así pues, 

la potencia útil en Cv viene dada por: 

                                                           
3
 PARETO, Luis – Formulario de tecnología – 2da edición – pág. 104 
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       Ec. (3) 

Siendo   la relación entre la potencia necesaria para el avance y la necesaria para el 

corte. Por ser   muy pequeña puede despreciarse, con lo cual queda: 

    
   

      
 

Siendo F la fuerza principal de corte en kilogramos y   la velocidad de corte en m/min. 

Sabiendo que F = ks * A y que V = S *   ; entonces tenemos 

    
     

      
   

    

      
 

Queda la potencia en función de la fuerza especifica de corte (k), y del volumen de 

viruta arrancada V en 
   

   
  

En realidad, las máquinas requieren una potencia superior a la útil para vencer la 

resistencia de todos los mecanismos que la constituyen, por lo que la potencia real viene 

dada por: 

   
   

 
   

     

      
 

   

      
            Ec. (4) 

Siendo η el rendimiento de la maquina. Este rendimiento varia con el tipo de máquina, 

de modo que, trabajando a plena carga, en los tornos y taladradoras pueden llegar entre 

80 – 85%, en las fresadoras entre 60 – 80%, y en las máquinas de mortajar η= 20%
4
. 

 

 

 

 

                                                           
4
 PARETO, Luis – Formulario de tecnología mecánica – 2da edición – pág. 107 
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CAPÍTULO II 

DISEÑO Y SELECCIÓN DE ELEMENTOS 

Generalidades: 

Este capítulo consta de todo acerca del diseño mecánico, desde el estudio minucioso de 

los diferentes elementos basados en sus resistencias a esfuerzos mecánicos como son los 

esfuerzos a flexión, compresión, torsión  para su correcta selección de material. 

Además, en el mismo se determinara parámetros de los diferentes elementos mecánicos, 

los cuales marcan algunos tipos de vista que tendremos que aplicar al diseño, para su 

correcta verificación se utilizará un software de diseño mecánico con el fin de simular 

los eventos que se encontrará al poner en funcionamiento nuestra máquina (rectificador 

de discos de freno portátil), los elementos que se simularán serán solo los que están 

expuestos a grandes esfuerzos. 

2.1 Estudio del diferente dimensionamiento de los discos de freno existentes en el 

mercado. 

2.1.1 Verificación del dimensionamiento de discos de frenos 

En el mercado ecuatoriano existen una gran variedad de modelos de automóviles los 

cuales algunos de ellos poseen discos de freno en sus cuatro ruedas y los restantes, que 

son un gran porcentaje los poseen solo en sus dos ruedas delanteras, cada auto tiene su 

disco de freno diferente a otro tipo de vehículo ya sean estos de la misma marca, esto se 

debe a la capacidad del vehículo. 

Como ya es de conocimiento las medidas son diferentes en todos los discos, pero las 

dimensiones más importantes que se necesita para el diseño de nuestro acople universal 

serán: 

 Diámetro de la campana del disco de freno. 

 Diámetro del eje centroidal de los agujeros  

 Longitud de los espárragos de los disco de freno. 
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Al analizar las diferentes dimensiones antes mencionadas encontramos que algunos de 

los discos de freno de diferentes vehículos tiene el diámetro del eje centroidal de los 

agujeros iguales, esto se debe a que en vehículos livianos hay de 4, 5, 6 espárragos, por 

ejemplo el diámetro del eje centroidal de los agujeros del disco de freno del auto 

Chevrolet Captiva es el mismo del disco de freno del auto Hyundai Tucson, y ambos 

constan de 5 agujeros. 

En esta parte del capítulo se dará a conocer todas las dimensiones de los diferentes 

discos existentes en el mercado tanto de 4, 5, 6 espárragos y si se encontrara el diámetro 

del eje centroidal igual a la de otro se dará a conocer en el plano del disco, con el fin de 

diseñar acoples para los diferentes vehículos de capacidad liviana. 
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DISCO DE FRENO PARA AUTOS HYUNDAI 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



38 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



39 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



40 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



41 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

DISCO DE FRENO PARA AUTOS NISSAN 
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DISCO DE FRENO PARA AUTOS RENAULT 
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2.2 Diseño del acople universal  el cual se conectará con el disco de freno   

directamente. 

2.2.1Fuerza de corte necesaria para el rectificado
5 

F = ks * S              Ec. (5)   

Donde F = Fuerza de corte requerida para el rectificado. 

ks = Fuerza específica de corte (ver anexo 1 tabla valores ks) 

S = Sección y volumen de viruta 

S = p * a           Ec. (6)   

p = profundidad máxima 

a = avance de la herramienta para el rectificado de fundición gris 

Entonces; 

S = 1,2 mm * 0,2 mm 

S = 0,24 mm
2
 

F = 165 
   

    * 0,24 mm
2 

F = 39,6  [kgf ] 

F = 87,24 [ lbf ] 

F = 389 [N] 

 

 

 

                                                           
5
 PARETO, Luis – Formulario de tecnología mecánica – 2da edición – pág. 104 
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2.2.2 Análisis de las fuerzas existentes en los discos de freno al girar el eje motriz 

Este análisis se lo realiza con el fin de verificar que los espárragos de los discos soporten 

la fuerza de corte que se necesitará para realizar el rectificado. 

 

Figura 2. 1 Fuerza de corte necesaria para el rectificado 

 

Las fuerzas cortantes primarias y secundarias se grafican a continuación con las cuales 

se obtendrá la fuerza resultante mediante el método del paralelogramo. 

 

Figura 2. 2 Fuerzas primarias y fuerzas secundarias (4 espárragos) 

Fuerza de corte 

O 

B 

D A 

C 

Fuente: Los autores 

 

Fuente: Los autores 
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F1= fuerza primaria 

F2=fuerza secundaria 

El punto O representa el centroide del grupo, se grafica las fuerzas existentes en los 

pernos. La carga total tomada por cada perno se calculara en tres pasos. 

En el primero el cortante V1 se divide igualmente entre los pernos, de manera que en 

cada uno la F1= V1/n, donde (n) se refiere al número de pernos del grupo y la F1 se llama 

carga directa o cortante primario. 

V1 = 389 [N] 

M = F*d              Ec. (7)   

M = 389 [N] * 0, 1575 m = 61, 27 [Nm] 

r = es la distancia desde el centroide hasta el centro de cada perno 

r = 49,957 mm 

Fuerza primaria
6
 

F1 = V1 / n                          Ec. (8)       

F1 = 389 [N] / 4 

F1 = 97,25 [N] 

Carga del momento o cortante secundario
7
 

Las fuerzas secundarias son las mismas en los 4 pernos; entonces tenemos: 

F2 = 
  

   
                 Ec. (9)       

F2 = 
          

            
 

                                                           
6
 BUDYNAS, Richard G – NISBETT ,J.Keith – RIOS SANCHEZ ,Miguel Ángel, Diseño en Ingeniería Mecánica 

de Shigley, 8va edición, McGraw Hill/interamericana editores S.A – México, 2008, p.440 
7
 Idem.,p.441 
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F2 = 306,61 [N] 

Punto A 

F1 = ( 0 ; -97,25 ) [N] 

F2 = ( -216,81 ; -216,81 ) [N] 

Fr = ( -216,81 ; -314,06 ) [N]  

Fr = 381,63 [N] 

Punto B 

F1 = ( 0 ; -97,25 ) [N] 

F2 = ( 216,81 ; -216,81 ) [N] 

Fr = ( 216,81 ; -314,06 ) [N]  

Fr = 381,63 [N] 

Punto C 

F1 = ( 0 ; -97,25 ) [N] 

F2 = ( 216,81 ; 216,81 ) [N] 

Fr = ( 216,81 ; 119,56 ) [N]  

Fr = 247,6 [N] 

Punto D 

F1 = ( 0 ; -97,25 ) [N] 

F2 = ( -216,81 ; 216,81 ) [N] 

Fr = ( -216,81 ; 119,56 ) [N]  

Fr = 247,6 [N] 
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Como se puede observar la mayor carga la recibe los pernos A y B, pero en este caso se 

trata de un movimiento rotatorio y por lo tanto además de esa posición, la cual ya fue 

analizada, existe otra con una fuerza resultante mayor a las ya obtenidas que a 

continuación detallo: 

 

Figura 2. 3 Fuerzas primarias y secundarias (4 espárragos) 

 

Con el mismo procedimiento anterior, se tiene que la mayor fuerza resultante es en el 

punto B. 

Punto A 

F1 = ( 0 ; -97,25 ) [N] 

F2 = ( -306,61 ; 0 ) [N] 

Fr = ( -306,61 ; -97,25 ) [N]  

Fr = 321,66 [N] 

Punto B 

F1 = ( 0 ; -97,25 ) [N] 

A 

D B 

C 

Fuente: Los autores 
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F2 = ( 0 ; -306,61 ) [N] 

Fr = ( 0 ; -403,86 ) [N]  

Fr = 403,86 [N] 

Punto C 

F1 = ( 0 ; -97,25 ) [N] 

F2 = ( 306,61 ; 0 ) [N] 

Fr = ( 306,61 ; -97,25 ) [N]  

Fr = 321,66 [N] 

Punto D 

F1 = ( 0 ; -97,25 ) [N] 

F2 = ( 0 ; 306,61 ) [N] 

Fr = ( 0 ; 208,75 ) [N]  

Fr = 208,75 [N] 

Se emplea la fuerza resultante mayor para obtener el esfuerzo cortante que actuará en los 

pernos, para el análisis de esfuerzo cortante se necesitará saber el área de esfuerzo 

cortante que en este caso será el diámetro menor de la rosca porque las fuerzas están 

actuando en las roscas de los espárragos. 

Tenemos: 

Perno M12 Grado 5 

Diámetro menor = 76, 3 mm
2 

 (ver anexo 2) 

  
 

  
                               Ec. (10)  
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            (Esfuerzo en cada perno) 

Ahora se analizara si el área de diámetro menor del  perno nos resistiría la fuerza 

resultante de 403,86 [N], si llegara el caso de que los espárragos del disco de freno no 

existieran: 

Sabemos que el esfuerzo permisible en cortante es 0,4 Sy (límite de fluencia) y mediante 

este obtendremos el diámetro menor que nos resistirá dicha fuerza: 

    
 

  
                     Ec. (11)  

   
 

   
 

Donde he escogido un perno SAE 2 con un contenido medio de carbono y con una 

resistencia a la fluencia (Sy) de 340 MPa (ver anexo 3) con este valor se obtiene el 

esfuerzo permisible por cortante: 

                                Ec. (12)   

                  

            

Ahora se calculará el valor de área de sección transversal del perno que se necesitaría si 

no existiese los espárragos en los disco de freno: 

   
          

       
                    Ec. (13)  

        

Esta área corresponde al perno necesario para soportar la carga de 403,86 [N] y el 

diámetro del perno nominal es de 3mm. (ver anexo 2) 

Después de este análisis se debe considerar  que los discos de freno no solo podrán venir 

de 4 espárragos, sino también de 5 y 6 espárragos, esto depende del tipo de exigencia en 

un auto. 
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A continuación se analiza el disco de freno con 6 espárragos y se determina las fuerzas 

resultantes existentes en los pernos. 

 

Figura 2. 4 Fuerzas primarias y secundarias (6 espárragos) 

 

Fuerza primaria 

F1 = V1 / n                     Ec. (14)   

F1 = 389 [N] / 6 

F1 =64,833 [N] 

Carga del momento o cortante secundario 

Las fuerzas secundarias son las mismas en los 6 pernos; entonces se tiene que: 

M = 61,27 [Nm] 

r = 0,07 m 

A 

D C 

B 

F 

E 
O 

Fuente: Los autores 
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F2 = 
  

   
                     Ec. (15)   

F2 = 
          

        
 

F2 = 145,88 [N] 

Analizando los puntos se tiene que: 

Punto A 

F1 = ( 0 ; -63,833 ) [N] 

F2 = ( 126,335 ; -72,94 ) [N] 

Fr = ( 126,335 ; -136,773 ) [N]  

Fr = 186,191 [N] 

Punto B 

F1 = ( 0 ; -63,833 ) [N] 

F2 = ( 0 ; -145,88 ) [N] 

Fr = ( 0 ; -209,713 ) [N]  

Fr = 209,713 [N] 

Punto C 

F1 = ( 0 ; -63,833 ) [N] 

F2 = ( -126,335 ; -72,94 ) [N] 

Fr = ( -126,335 ; -136,773 ) [N]  

Fr = 186,191 [N] 

 



54 
 

Punto D 

F1 = ( 0 ; -63,833 ) [N] 

F2 = ( -126,335 ; 72,94 ) [N] 

Fr = ( -126,335 ; 9,107 ) [N]  

Fr = 126,662 [N] 

Punto E 

F1 = ( 0 ; -63,833 ) [N] 

F2 = ( 0 ; 145,88 ) [N] 

Fr = ( 0 ; 82,047 ) [N]  

Fr = 82,047 [N] 

Punto F 

F1 = ( 0 ; -63,833 ) [N] 

F2 = ( 72,94 ; 126,335) [N] 

Fr = ( 72,94 ; 62,502 ) [N]  

Fr = 96,055[N] 

Como se observa mientras mayor número de espárragos el esfuerzo en ellos es menor, 

con lo que para el análisis de la fuerza de corte requerida fue satisfactorio realizarlo con 

el disco de freno que posee menor número de espárragos, dado que los discos de 5 y 6 

espárragos poseen una mayor resistencia al esfuerzo cortante. 
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2.2.3 Diseño del acople para disco de freno de autos Chevrolet 

 

Figura 2. 5 Acople para autos de capacidad liviana 

 

Para el diseño del acople se ha estudiado el diferente dimensionamiento que existe en el 

mercado ecuatoriano de acuerdo a las diferentes marcas de autos, esto es así que el 

acople de la figura 2. 5 anteriormente mostrada está diseñado para autos Chevrolet. 

Ahora se tendrá que elegir el material más adecuado para su fabricación pero para esto 

se necesitará el estudio de esfuerzos existentes en el acople que a continuación se 

detalla. 

Diseño del acople por aplastamiento, todos los pernos activos, este tipo de análisis se 

deberá realizarse con la mayor fuerza resultante de los pernos, que es la que ejercerá 

presión contra el acople. 

2.2.4 Diseño por aplastamiento de elementos, todos los pernos activos 

Fr = 403,86 [N] (Fuerza mayor obtenida por los espárragos de los discos de freno) 

t = espesor de acople (este espesor fue escogido dado que la longitud del espárrago más 

pequeño de los discos analizados es de 22mm desde la superficie frontal de la campana 

del disco hasta el inicio de la rosca y por tanto se debe tener una longitud para la tuerca 

Fuente: Los autores 
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que según el fabricante (ver anexo 4) es de 8,4 mm y además de esta longitud es 

necesario que sobresalga el tornillo en uno o dos hilos para que la longitud sea ideal. 

d = diámetro del perno (diámetro menor de todos los espárragos analizados provenientes 

de los discos de freno). 

Ƞd = factor de diseño. 

Este factor de diseño fue obtenido mediante tablas (ver anexo 5) el cual no sugirió un 

factor de diseño de 2. 

“Ƞd = 2 a 2,5 (Diseño de elementos de máquina bajo cargas dinámicas con una 

confianza promedio en todos los datos de diseño)”.
8
 

Sy = Resistencia a la fluencia (elemento) 

En este caso se ha escogido AISI 1018 dado que este tiene un Sy = 235 N/mm
2
 y además 

es resistente a desgaste. (Ver anexo 6) 

  
 

   
 

            

  
                      Ec. (16)  

  
                

  
 

  
                       

    
 

              

            

Como se observa el acero AISI 1018 es suficiente para el trabajo que se requiere 

ejecutar, este acero es común en  mercado, es un acero de transmisión y además es de 

bajo costo. 

 

 

                                                           
8
 MOTT, Robert , Diseño de elementos de máquinas, 4ta edición, Pearson Educación, 2006, pág. 185 
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2.2.5 Simulación de esfuerzos y desplazamientos ocurridos por las fuerzas aplicadas 

El software a utilizar es el programa de diseño paramétrico 3D SOLID WORKS, este 

software es capaz de simular las fuerzas existentes y realizar un análisis de elementos 

finitos. 

 Aplicación de fuerzas 

 

Figura 2. 6 Aplicación de fuerzas 

 

 Mallado del elemento 

 

Figura 2. 7 Creación del mallado 

 

Fuente: Los autores 

 

Fuente: Los autores 
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 Análisis de esfuerzos y desplazamientos 

 

Figura 2. 8 Simulación de esfuerzos 

 

Como se observa en la figura anterior los resultados de esfuerzos no afectan al diseño, 

dado que el cambio de coloración significa en qué lugar los esfuerzos deben ser 

analizados para el cambio del diseño, pero en este caso no existe ningún problema con el 

diseño y el material escogido para la fabricación de este acople es el correcto. 

 

 

 

 

 

 

Fuente: Los autores 
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2.3 Cálculo del motor-reductor 

2.3.1 Cálculo de la velocidad de corte 

 

Figura 2.9  Moto-reductor utilizado 

 

El cálculo del motor que se utilizará en nuestra máquina para el rectificado de los discos 

de freno: 

Para realizar el mismo se empleará los siguientes datos: 

 Presión especifica (Ks) para el torneado en fundición gris  

 Profundidad máxima del rectificado (a) 

 Velocidad de corte (Vc) 

 El avance de la herramienta (s) 

Como primer paso se obtiene la velocidad de corte, a continuación se detalla: 

    
         

    
 

Siendo D = diámetro de la pieza (mm), en este caso como deseamos obtener la potencia 

del motor, se lo hará con el máximo diámetro a rectificar. 

η = numero de revoluciones a trabajar (rpm) 

    
             

    
 

Fuente: Catálogo Motores ortogonales Motovario  
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 Mediante tablas se determina el avance que debe tener una fundición gris de 180 HB de 

dureza. 

s = 0,2 mm/ rev 

2.3.2 Cálculo de la potencia requerida 9 

Para obtener la potencia necesaria se la calculará con la siguiente fórmula: 

   
             

      
                                                   Ec. (17) 

Donde: 

a = profundidad del rectificado, en este caso como para calcular la potencia del motor se 

lo realizara con la máxima profundidad que es 0,6 mm, pero como el rectificado se lo 

hará por ambos lados; entonces la profundidad máxima será 1,2mm. 

Ks = será obtenida mediante tablas  

“n = rendimiento de la máquina. Este rendimiento varía con el tipo de máquina, de modo 

que trabajando a plena carga, en tornos y taladradoras puede llegar de 80 a 85 %”  10 

   
    

   
         

  
                   

 
    

         
 

            

        

Esta potencia será para el rectificado del disco, pero se debe tomar en cuenta que nuestra 

máquina necesitará ¼ de hp para el arranque; por lo tanto esta potencia obtenida se la 

sumará el ¼. 

Entonces tenemos: 

                                                           
9
 PARETO, Luis – Formulario de tecnología – 2da edición – pág. 107 

10
 Idem., p. 107 
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P total = Potencia para el rectificado + potencia requerida para el arranque  

P total = 1 hp + 0.25 hp 

Potencia final = 1 + 0,25hp = 1,25 hp ≈ 1,5 hp  

 

2.4 Diseño del mecanismo móvil el cual hará girar el eje del auto  

Para el diseño de este mecanismo hemos elegido un tubo redondo de diámetro  220 mm 

x 250 mm de longitud  x 9.5 de espesor para el cual este soporte tendrá una parte móvil 

y otra fija. 

Este tubo con el diámetro antes mencionado fue escogido en base al tamaño del acople 

universal el cual tiene la función de ensamblarse con el disco de freno para 

posteriormente hacer girar el eje principal del automóvil, en lo que tiene que ver con la 

longitud del mismo, se basó en el mecanismo de los útiles de corte el cual irá situado 

allí, y por último el espesor fue escogido por el mercado, dado que un tubo de esas 

dimensiones existe solo en espesores mayores a 9,5mm. 

La parte móvil hará girar al eje del auto y la parte fija estará encargada de soportar el 

mecanismo de las cuchillas rectificadoras y además la fuerza necesaria para el 

rectificado. Para realizar la parte móvil será necesario utilizar un rodamiento SKF 61828 

con las siguientes características (ver anexo 25): 

 Diámetro externo: 175 mm 

 Diámetro interno: 140 mm 

 Espesor: 18 mm 

 Capacidad de carga dinámica: 39700  [N]  

 Capacidad de carga estática : 35500 [N] 

 Capacidad de carga estática : 35500 [N] 

 

Este rodamiento fue escogido por sus medidas, posteriormente se lo analizará para saber 

que fuerzas influyen en este. 

Figura 2.10 Rodamiento SKF 61828 

 

 

 

 

 

 

Fuente: Los autores 
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2.4.1 Mecanismo Móvil 

 

Figura 2. 11 Vista en corte del eje móvil 

 

Este diseño debe cumplir el objetivo de soportar el esfuerzo por torsión, y la resistencia 

por fatiga. 

La mayoría de los ejes transmiten el par de torsión solo a través de una parte de ellos, 

con frecuencia el par de torsión es relativamente constante en un estado de operación 

estable. El esfuerzo cortante debido a la torsión será mayor en superficies exteriores. 

Los momentos flexionantes sobre un eje pueden determinarse mediante diagramas de 

cortante y momento flexionante. 

Este eje será diseñado por torsión, el análisis de la torsión de un eje circular hueco es 

casi idéntico al de una barra sólida. 

A continuación se diseñará este eje por torsión: 

       
   

  
          11                    Ec. (18) 

Esta es la fórmula para obtener el esfuerzo cortante máximo que soportará el eje. 

Donde: 

                                                           
11

 BUDYNAS, Richard G – NISBETT ,J.Keith – RIOS SANCHEZ ,Miguel Ángel, Diseño en Ingeniería Mecánica 
de Shigley, 8va edición, McGraw Hill/interamericana editores S.A – México, 2008, p.96 

Fuente: Los autores 
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 Ip = Momento polar de inercia 

 T = Torque máximo 

 r = radio exterior 

    
 

  
                                       Ec. (19) 

 

Figura 2. 12 Esquema del eje hueco 

 

    
 

  
                     

                                    

El torque máximo es aquel que me proporciona el motor y está ligado con la potencia y 

la velocidad angular del motor. 

   
         

   
                                       Ec. (20) 

   
           

        
 

                            

Entonces; 

       
                 

                
 

Fuente: Los autores 
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Para este eje se considera un acero AISI 1018 ya que su Sy= 235 Mpa y su esfuerzo 

permisible al cortante es 0.4 Sy. 

[                                                 Ec. (21) 

                    

En relación con el ángulo de torsión máximo se tiene: 

     
 

    
                             Ec. (22) 

     
          

                        
 
  

 

                   
 

 
 

Este ángulo está por unidades de longitud, lo que quiere decir que se debe  multiplicar 

por la longitud total del eje. 

                
 

 
         

                     

Este eje móvil en un extremo posee un diámetro interior diferente al del otro extremo, 

esto se da por cuestiones de diseño de los discos de freno de los diferentes autos, como 

ya se había mencionado al extremo donde irá el acople universal se utilizará un 

rodamiento SKF 61828, en el otro extremo por motivo de economía se empleará un 

rodamiento un poco menor al antes mencionado, se comprobará el correcto diseño del 

eje móvil por torsión pero en esta vez se analizará el extremo donde irá posicionado el 

eje transmisor de potencia. 

       
      

          
                                      Ec. (23) 
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Donde:  

de = diámetro exterior 

di = diámetro interior 

T es el torque del motor. 

       
                     

                      
 

             

En comparación con el esfuerzo admisible (94 MPa) el diseño esta correcto, el 

rodamiento a utilizar será SKF 6012 (ver anexo 26) con las siguientes características: 

 Diámetro externo: 95 mm 

 Diámetro interno: 60 mm 

 Espesor: 18 mm 

 Capacidad de carga dinámica: 29600  [N]  

 Capacidad de carga estática : 18300 [N] 

Estos rodamientos (SKF 61828, y SKF 6012) son utilizados por geometría más que por 

capacidad de carga. 

Diseño por fatiga: 

Es necesario que el eje móvil sea diseñado por fatiga, ya que posee cargas cíclicas, 

diferentes escalones donde existirá concentración de esfuerzos. Con esto se garantizará 

el correcto funcionamiento del eje móvil. 

Material a utilizar es AISI 1018; Sut = 341 MPa 

La fórmula para el diseño por fatiga es la siguiente: 
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Se = ka kb kc kd ke kf Se’    
12

                           Ec. (24) 

Donde: 

Se = límite de resistencia a la fatiga en la ubicación crítica de una parte de máquina en la 

geometría y condición de uso. 

Se’ = Límite de resistencia a la fatiga en viga rotatoria. 

Factor de superficie ka 

ka =         (Ver anexo 7 )                           Ec. (25) 

ka =                      

ka = 0,96 

Factor de tamaño kb  

kb =                                            Ec. (26) 

Donde: 

 d = 60mm 

kb =                 

kb = 0,97 

Factor de carga 

kc = 0,59 (torsión) 

Factor de temperatura (ver anexo 8) 

kd = 1 

Factor de efectos varios (esfuerzo cortante torsional kfs) 

                                                           
12

 BUDYNAS, Richard G – NISBETT ,J.Keith – RIOS SANCHEZ ,Miguel Ángel, Diseño en Ingeniería Mecánica 
de Shigley, 8va edición, McGraw Hill/interamericana editores S.A – México, 2008, p.279 
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kfs = 1 + qcortante (kts -1)                            Ec. (27) 

q = 0,65; Donde el radio de la muesca es de 2mm (ver anexo 9) 

kts = 1,88 (anexo 10) 

kfs = 1,57 

Factor de confiabilidad 

ke = 
 

  
                               Ec. (28) 

ke = 
 

    
 

ke = 0,64 

Resistencia a la fatiga de una muestra en la viga rotatoria 

Se’ = 0,5 Sut                              Ec. (29) 

Se’ = 0,5 (341 Mpa) 

Se’ = 170,5 Mpa 

Resistencia a la fatiga de un elemento mecánico 

Se = ka kb kc kd ke kf Se’ 

Se = (0,96)(0,97)(0,59)(1)(0,64)(1,57)(170,5) 

Se = 94,12 MPa 

      
       

          
                                       Ec. (30) 

Donde:     

de = diámetro exterior del cilindro hueco, este es el menor de los diámetros exteriores 

del cilindro hueco. 
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di = diámetro interior del cilindro hueco, este diámetro es donde irá posicionado el eje 

que transmitirá la potencia al eje móvil. 

T = Torque del motor 

       
                    

                
 

          

2.4.2 Diseño del anillo bocín de diámetro 

 

 

Figura 2. 13 Anillo bocín de diámetro 

Anillo amenorador 

Tubo  220mm 

Cuña redonda 

Fuente: Los autores 

 



69 
 

Este anillo ira dentro del tubo de diámetro de 220 mm, este tiene el objetivo de disminuir 

el diámetro para que ingrese el rodamiento el cual será uno de los accesorios para mover 

el eje principal del auto, este anillo será fabricado con un ajuste apriete y además estará 

sujeto al tubo mediante 1 cuña de sección transversal circular, a continuación se diseñará 

la cuña para que soporte 2 hp de potencia. 

2.4.2.1 Diseño chaveta para anillo bocín de diámetro 

Se debe obtener el par de torsión que el motor está proporcionando: 

Potencia = 
     

     
 ;                            Ec. (31) 

Donde: 

n = revoluciones por minuto 

T = Torque en lbf – ft 

P = Potencia en hp 

  
       

     
 

  
         

          
 

               = 118,68 [N-m] 

 

Figura 2. 14 Fuerzas que actúan en la cuña 

 

F F 

Fuente: Los autores 
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La fuerza en la superficie del eje es: 

  
 

 
                              Ec. (32) 

Donde: 

T = es el torque que proporciona un motor de 2hp. 

r = el radio donde se encuentran la cuña (0.100475 m = 0,3296 ft) 

  
            

         
 

             = 1181,26 [N] 

Mediante la teoría de la energía de distorsión, la resistencia a la fluencia cortante es: 

[                        Ec. (33) 

Donde:  

[  = esfuerzo permisible al cortante 

Sy= Resistencia a la fluencia 

La fabricación de la cuña de sección circular se lo realizará de un acero bajo en 

contenido de carbono el cual es AISI 1018, el cual sus características son: 

Sy = 35 Kpsi = 235 MPa 

[                   

[   20.195 Kpsi = 139,22MPa 

La falla a lo largo del área de la cuña (a*b) donde a es el diámetro y b es la longitud de 

la cuña, creará un esfuerzo de   
 

   
                          Ec. (34) 

 Las dimensiones de la cuña fueron escogidas en base a la longitud del anillo bocín, y 

para el diámetro se toma en cuenta el diámetro interior del tubo donde se alojará el anillo 

y el diámetro exterior de este donde se alojara el tubo. 
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Área de la cuña = a * b                            Ec. (35) 

A = 9,5mm * 20mm 

A = 190 mm
2
 

  
          

                     
 

             = 6203,35 KPa 

Como se puede observar una cuña de 9,5mm (3/8 inch) de diámetro por 20mm (0.787 

inch) de longitud es suficiente para transmitir 2hp de potencia a 120 rpm. 

2.4.3 Diseño de los espárragos conectores 

 

Figura 2. 15 Espárrago conector 

 

El espárrago conector es el que ensambla el eje móvil con el acople para los discos de 

freno, este será diseñado por fatiga ya que existe una fuerza por flexión y además una 

muesca que es en donde se producirá una concentración de esfuerzos. 

Fuente: Los autores 
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Figura 2. 16 Fuerzas que actúan en el eje móvil debido a los espárragos conectores. 

 

V1 = 389 [N] 

M = F*d 

M = 389 [N] * 0, 1575 m = 61, 27 [Nm] 

r = es la distancia desde el centroide hasta el centro de cada perno 

r = 70 mm 

Fuerza primaria 

F1 = V1 / n                              Ec. (36) 

F1 = 389 [N] / 4 

F1 = 97,25 [N] 

Carga del momento o cortante secundario 

Las fuerzas secundarias son las mismas en los 4 pernos; entonces tenemos: 

Fuente: Los autores 
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F2 = 
  

   
                              Ec. (37) 

F2 = 
          

        
 

F2 = 218,82 [N] 

Fuerzas resultantes en cada agujero: 

Punto B 

F1 = ( 0 ; -97,25 ) [N] 

F2 = ( 0 ; -218,82 ) [N] 

Fr = ( 0 ; -316,07 ) [N]  

Fr = 316,07 [N] 

Punto C 

F1 = ( 0 ; -97,25 ) [N] 

F2 = ( -211,36 ; -56,634 ) [N] 

Fr = (-211,36 ; -153,884 ) [N]  

Fr = 261,44 [N] 

Punto A 

F1 = ( 0 ; -97,25 ) [N] 

F2 = ( 218,82 ; 0 ) [N] 

Fr = ( 218,82 ; -97,25 ) [N]  

Fr = 239,46 [N] 

Punto D 
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F1 = ( 0 ; -97,25 ) [N] 

F2 = ( 56,634 ; 211,363 ) [N] 

Fr = ( 56,634 ; 114,113 ) [N]  

Fr = 127,393 [N] 

 

Figura 2. 17 Fuerza ejercida en el espárrago conector 

 

Material a utilizar es AISI 1018 

Sut = 341 MPa 

Diseño por fatiga 

Se = ka kb kc kd ke kf Se’ 

Factor de superficie ka 

ka =         (Valores de a y b Tabla 6-2)                

ka =                      

ka = 0,96 

Factor de tamaño kb 

kb =( 
 

    
                           Ec. (38) 

kb =( 
    

    
        

317 [N] 

Fuente: Los autores 
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kb = 0,952 

Factor de carga 

kc = 1 

Factor de temperatura 

kd = 1 

Factor de efectos varios 

kf = 1 + q (kt -1) 

q = 0,65 (ver anexo 11) 

kt = 1,7 (ver anexo 12) 

kf = 1,455 

Factor de confiabilidad 

ke = 
 

  
 

ke = 
 

     
 

ke = 0,687 

Resistencia a la fatiga de una muestra en la viga rotatoria 

Se’ = 0,5 Sut 

Se’ = 0,5 (341 Mpa) 

Se’ = 170,5 Mpa 

Resistencia a la fatiga de un elemento mecánico 

Se = ka kb kc kd ke kf Se’ 

Se = (0,96)(0,952)(1)(1)(0,687)(1,455)(170,5) 



76 
 

Se = 155,76 Mpa 

Esfuerzo en el espárrago conector 

    
    

   
                    Ec. (39) 

        
               

         
  

             

Tenemos: 

            (El elemento tiene vida finita) 

            (El elemento tiene vida infinita) 

Como se puede observar la geometría del perno ensamblador y el material escogido esta 

correcto. 

En el siguiente paso se analizá la rosca del espárrago que M12 por el método de la 

rigidez del sujetador (kb) 13: 

Esta conexión está sometida a tensión y no se utiliza tuerca en el otro extremo del perno 

por lo que el sujetador deberá ser rígido. 

   
       

               
                                     Ec. (40) 

Donde: 

 Ad = Área del diámetro mayor del sujetador  

At = Área de esfuerzo sometida a tensión (anexo 2 - anexo 13) 

lt = Longitud de la parte roscada de agarre.(Ver anexo 14) 

ld = Longitud de la parte sin rosca en agarre. (Ver anexo 14) 

                                                           
13

 BUDYNAS, Richard G – NISBETT ,J.Keith – RIOS SANCHEZ ,Miguel Ángel, Diseño en Ingeniería Mecánica 
de Shigley, 8va edición, McGraw Hill/interamericana editores S.A – México, 2008, p.412 
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Este sujetador será fabricado de un acero AISI 1018, por tanto es un perno SAE 

GRADO 1 con una resistencia de prueba mínima la cual será analizada para saber si 

resiste al esfuerzo a tensión. 

  
 

  
 

Donde F es la fuerza que se ejerce en el perno. 

At = Área de esfuerzo sometida a tensión 

  
      

       
 

           

Sp = Resistencia de prueba mínima (anexo 3) 

Sp = 225 MPa por lo que se concluye que el perno diseñado es óptimo para soportar el 

esfuerzo antes mencionado. 
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La vista en conjunto del mecanismo el cual se encargará de hacer girar el eje del auto es 

el siguiente: 

 

Figura 2. 18 Conjunto de mecanismo móvil 

 

2.5 Diseño del mecanismo de sujeción y avance de los útiles de corte utilizadas para 

el rectificado de los discos de freno. 

2.5.1 Diseño del tornillo para el avance transversal (rectificado de caras) del disco 

de freno 

Este tornillo posee la característica de ser rosca cuadrada, ya que los tornillos rosca 

cuadrada son considerados como tornillo de potencia, con este cálculo se ratifica que el 

tornillo resista la fuerza necesaria para el avance de la herramienta para el respectivo 

rectificado.  

La fuerza principal de corte F (sección 2.2.1) es la que efectúa el trabajo de arranque de 

viruta, en este proceso existen otras fuerzas que actúan pero en menor proporción, por 

ocasiones existen autores que desprecian estas fuerzas por ser muy pequeñas en 

comparación con la fuerza de corte pero para este cálculo es necesario tomarlas en 

cuenta y estas son: Fs (fuerza que actúa sobre el soporte de la herramienta) y Fa (fuerza 

de avance de la herramienta), a Fs se le considera de 0,3 – 0,5 F  y a Fa se le considera 

de 0,12 – 0,25 F. 

Fuente: Los autores 
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“Vale la pena aclarar que estas fuerzas también intervienen para el cálculo de la potencia 

requerida del motor, es decir la resultante de F, Fs, Fa da la fuerza total que actúa sobre 

la pieza al mecanizarla”.
14

 

Entonces tenemos: 

Fa = 0,25 F                              Ec. (41) 

Fa = 0,25 (389 [N]) 

Fa= 97,25 [N] 

De acuerdo a límites en dimensiones se ha escogido un tornillo con las siguientes 

características y entonces el objetivo es comprobar que este tornillo fabricado del 

material que a continuación se detallará resista los esfuerzos que aparecerán al desplazar 

las cuchillas por las caras del disco: 

 Tornillo rosca cuadrada de paso 4mm (una entrada) 

 Diámetro exterior 15mm 

2.5.1.1 Fuerza necesaria para hacer girar el tornillo (Pr)
 15

 

Pr = 
  (

 

    
)  

   
  

    
 
                                  Ec. (42) 

Donde f es el coeficiente de fricción (ver anexo 15) que para este caso se ha tomado que 

el tornillo sea de acero – aceite para máquina y la tuerca de bronce,  l es el paso de la 

rosca (avance), dm es mi diámetro medio y F es la fuerza que actúa en el tornillo. 

dm= d – p/2                     Ec. (43) 

 

 

                                                           
14

  PARETO, Luis – Formulario de tecnología – 2da edición – pág. 107 
 
15

 BUDYNAS, Richard G – NISBETT ,J.Keith – RIOS SANCHEZ ,Miguel Ángel, Diseño en Ingeniería Mecánica 
de Shigley, 8va edición, McGraw Hill/interamericana editores S.A – México, 2008, p.402 
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donde: 

d= diámetro exterior 

p= paso 

Entonces tenemos: 

dm=15mm – 4/2mm 

dm = 13mm 

Pr = 
         (

   

      
)     

   
        

      
 

 

Pr = 9,677 [N] 

Ahora calcularemos el par de torsión necesario para girar el tornillo y posteriormente 

desplazar las cuchillas para el rectificado: 

Tr = 
    

 
 ( 

      

      
 )     16               Ec. (44) 

Tr = 
              

 
   

                    

                    
   

Tr = 0,1656 [N-m] 

Ahora se verificará que el tornillo sea auto bloqueante, para se propone la siguiente 

relación: 

            17                    Ec. (45) 

        

                                                           
16

 BUDYNAS, Richard G – NISBETT ,J.Keith – RIOS SANCHEZ ,Miguel Ángel, Diseño en Ingeniería Mecánica 
de Shigley, 8va edición, McGraw Hill/interamericana editores S.A – México, 2008, p.402 
17

 Idem., pág.402 
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Entonces se concluye que el tornillo es auto bloqueante, lo cual es una característica 

muy importante para este tornillo. 

Ahora se obtiene los esfuerzos que aparecerán al aplicar la carga de 97,25 [N] que la 

fuerza de avance. 

El esfuerzo cortante en el cuerpo  , debido al momento de torsión Tr en el exterior del 

cuerpo del tornillo: 

  
     

     
      18                    Ec. (46) 

Donde: 

 dr = diámetro menor del tornillo, entonces tenemos: 

dr = d – p                     Ec. (47) 

dr = 15mm – 4mm = 11mm 

  
              

           
 

              

El esfuerzo axial normal nominal  : 

  
  

     
                     Ec. (48) 

  
           

           
 

              

Las tuercas en contacto no pueden compartir de manera homogénea, la carga. “Algunos 

experimentos muestran que la primera rosca en  contacto soporta 0,38 de la carga, la 

segunda el 0,25, la tercera el 0,18  y la séptima está libre de carga. Al estimar los 

                                                           
18

 Idem., pág 404 
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esfuerzos de las tuercas, sustituyendo 0,38 F por F y haciendo nt igual a 1, se obtendrá 

el nivel máximo de esfuerzos en la combinación rosca – tuerca.”19 

Esfuerzo de apoyo    en una rosca que soporta 0,38 F: 

    
  

         
       20                   Ec. (49) 

    
        

         
 

    
             

                 
 

               

Esfuerzo flexionante en la raíz de la rosca    con una rosca que soporta 0,38 F es: 

   
  

         
        21                   Ec. (50) 

   
        

         
 

   
             

                 
 

   1604,064 KPa 

El material a utilizar para la fabricación del tornillo es AISI 1018 que tiene una 

Sy=235Mpa y para la tuerca es una Bronce SAE 40 o también llamado bronce fosfórico 

que posee una resistencia a la tensión de 245,166 MPa y buena resistencia al desgaste y 

a la corrosión. 

 

                                                           
19

 BUDYNAS, Richard G – NISBETT ,J.Keith – RIOS SANCHEZ ,Miguel Ángel, Diseño en Ingeniería Mecánica 
de Shigley, 8va edición, McGraw Hill/interamericana editores S.A – México, 2008, p.405 
20

 Idem., pág. 404 
21

 BUDYNAS, Richard G – NISBETT ,J.Keith – RIOS SANCHEZ ,Miguel Ángel, Op. Cit. pág. 404 
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2.5.2 Diseño desplazamiento transversal 

Diseño del tornillo sin fin y rueda corona 

Este mecanismo de tornillo sin fin y rueda corona hará girar al tornillo para el avance 

transversal con el propósito de realizar el desplazamiento de los útiles de corte. 

Este mecanismo se ha escogido para direccionar el movimiento perpendicularmente, y 

además para poder girar al tornillo para el avance transversal a las revoluciones 

requeridas, las cuales serán necesarias para desplazar los útiles de corte a la velocidad de 

avance requerida. 

El sin fin tiene la característica de ser rosca sencilla, es decir una sola entrada o filete, y 

el número de dientes de la corona tiene que ser el mínimo por cuestión de espacio. 

“El número de dientes de la rueda será igual a 17 como mínimo; el diámetro primitivo 

del sin fin ha de ser exactamente igual al de la fresa madre que se utilice para el tallado 

de la rueda.”22 

Ahora se tomará el valor de 2 para el módulo del engrane con el fin de comprobar si este 

módulo soporta la potencia requerida para hacer desplazar los útiles de corte. 

Las características tanto del tornillo sin fin como de la rueda corona-sinfín se mostrará a 

continuación: 

Tornillo sin fin: 

 Nw=1 (Número de filetes o entradas) 

 Px= 6,2832 mm (Paso axial) 

Rueda corona-sinfín 

NG=21 (Número de dientes de la rueda, este se selecciona según las revoluciones 

deseadas en el tornillo sin fin, con el propósito de que este sea accionado mediante un 

motor eléctrico). 

                                                           
22

 LARBURU ARRIZABALA, Nicolás, Máquinas Prontuario, 13va edición,  Thomson Editores - Spain, 5ª 
reimpresión 2005, p.339 
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       (Ángulo de presión) 

 Ψ = 80 (Ángulo de la hélice) 

 λ = 10 (Ángulo de avance) 

 m = 2 (módulo del diente) 

Se debe analizar que fuerzas se producirán aplicando el torque necesario para desplazar 

los útiles de corte. 

  
    

     
                     Ec. (51) 

Donde T es el torque necesario que está ligado directamente con la fuerza de avance de 

los útiles de corte. 

n es el número de revoluciones que dará el tornillo para el avance transversal, estas 

revoluciones fueron seleccionadas en base al tornillo que tiene de paso 4mm es decir que 

el tornillo se desplazará 4mm en 1 revolución, uno de los alcances de la máquina 

rectificadora es el tiempo de rectificado, el cual fue planteado que recorra alrededor de 

60mm en 4 minutos como mínimo ó 5 minutos como máximo (rectificado de caras). 

  
                       

     
 

             

Esta potencia está muy baja en comparación con la potencia requerida para la fuerza de 

corte, esto es el porqué muchos autores de libros desprecian esta fuerza asumiendo que 

es insignificante en comparación con  la fuerza de corte. 

“Tenemos una fuerza de fricción la cual se opone al movimiento, muchos experimentos 

han demostrado que el coeficiente de fricción depende de la velocidad relativa o del 

deslizamiento.”23 

VG= representa la velocidad en la línea de paso de la rueda. 

                                                           
23

 BUDYNAS, Richard G – NISBETT ,J.Keith – RIOS SANCHEZ ,Miguel Ángel, Diseño en Ingeniería Mecánica 
de Shigley, 8va edición, McGraw Hill/interamericana editores S.A – México, 2008, p.696 
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Vw=representa la velocidad en la línea del paso del sin fin. 

Ahora se obtendrá las velocidades para saber el coeficiente de fricción. Entonces se tiene 

que: 

VG = 

       

    
    24                 Ec. (52) 

Donde dG es el diámetro de paso de la rueda corona-sin fin y nG es el número de 

revoluciones que dará la rueda corona. 

   
     

 
      25                    Ec. (53) 

Pt = es el paso circular transversal, que en este caso es igual a mi paso axial del sin fin 

porque entre los ejes de ambos formarán 90 grados. 

   
           

 
 

        

Entonces la velocidad en la línea del paso de la rueda: 

VG = 

          

    
 

VG = 0,527 m/min = 1,7289 ft/min 

Velocidad en la línea del paso del sin fin: 

Vw = 

       

    
                   Ec. (54) 

Donde dW es el diámetro de paso del tornillo sin fin; 

   
 

      
          26                    Ec. (55) 

                                                           
24

 Idem., pág. 675 
25

 Idem., pág. 697 
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L = Px Nw (avance) 

L = 6,2832 mm(1) 

L = 6,2832 mm 

   
        

       
 

           

Se obtiene que la velocidad en la línea del paso del sin fin será: 

Vw = 

       

    
 

Donde nW es el numero de revoluciones a la cual girará el tornillo sin y esta se obtiene 

mediante la relación de transmisión de tornillo son fin – rueda corona. 

  
  

  
                                Ec. (56) 

Z1= número de filetes o entradas del tornillo sin fin 

Z2= número de dientes del engrane corona 

   
  

  
                        Ec. (57) 

n2=revoluciones de la corona. 

n1=revoluciones del sin fin 

Necesito saber las revoluciones del sin fin con la cual obtendremos la velocidad en la 

línea del paso del sin fin: 

   
  
  

  

                     Ec. (58) 

                                                                                                                                                                           
26

 BUDYNAS, Richard G – NISBETT ,J.Keith – RIOS SANCHEZ ,Miguel Ángel, Op. Cit. pág. 676 
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Obtenemos mi velocidad en la línea del paso del sin fin: 

Vw = 

                 

    
 

Vw = 2,991 m/min = 9,81 ft/min 

Como ya se mencionó se debe obtener la Vs (velocidad de deslizamiento) y con ésta 

obtener el coeficiente de fricción: 

   
  

    
        27                     Ec. (59) 

   
          

     
 

                           

Por ser una velocidad de deslizamiento baja por medio de tablas no podremos obtener el 

coeficiente de fricción pero existe una fórmula según la AGMA (American Gear 

Manufacturers Association) para obtener el coeficiente de fricción para una velocidad de 

deslizamiento baja: 

 

 

Tabla 2. 1 Coeficiente de fricción según la AGMA 

 

                                                           
27

 BUDYNAS, Richard G – NISBETT ,J.Keith – RIOS SANCHEZ ,Miguel Ángel, Op. Cit. pág. 696 

Fuente: BUDYNAS, Richard G – NISBETT ,J.Keith – RIOS SANCHEZ ,Miguel Ángel, Diseño 

en Ingeniería Mecánica de Shigley, 8va edición, McGraw Hill/interamericana editores 

S.A – México, 2008, p.791 
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Entonces se obtiene el siguiente coeficiente de fricción: 

                                               Ec. (60) 

         

Al realizar el desplazamiento de los útiles de corte se generan fuerzas en el tornillo sin 

fin y rueda corona los cuales serán a continuación analizados con el fin de obtener un 

óptimo diseño del acoplamiento de un engrane y tornillo sin fin: 

 

 

Figura 2. 19 Fuerzas que ejercen en el tornillo sin fin y rueda corona 

 

La fuerza que se ejerce en el engrane es la fuerza W, como se ilustra en la figura 

anterior, la cual tiene tres componentes ortogonales Wx, Wy, Wz, pero si se introduce 

un coeficiente de fricción se genera una fuerza de fricción la cual genera este conjunto 

de ecuaciones: 

 

 

Tabla 2. 2 Fuerzas que ejercen en el tornillo sin fin y rueda corona 

Fuente: BUDYNAS, Richard G – NISBETT ,J.Keith – RIOS SANCHEZ ,Miguel Ángel, Diseño 

en Ingeniería Mecánica de Shigley, 8va edición, McGraw Hill/interamericana editores 

S.A – México, 2008, p.695 

Fuente: BUDYNAS, Richard G – NISBETT ,J.Keith – RIOS SANCHEZ ,Miguel Ángel, Diseño 

en Ingeniería Mecánica de Shigley, 8va edición, McGraw Hill/interamericana editores 

S.A – México, 2008, p.695 
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El análisis y cálculo de fuerzas que intervendrán, con el fin de mantener una sola 

nomenclatura en cuanto a fuerzas se establece lo siguiente: (W es la letra que se utilizará 

para el tornillo sin fin y G es para la rueda corona) 

 FWt = -FGa = F
x 
                   Ec. (61) 

 FWr = -FGr = F
y 
                              Ec. (62) 

 FWa = -FGt = F
z 
                   Ec. (63) 

La fuerza tangencial en el sin fin está dada por F
x
 y en la corona por F

z
, la fuerza axial 

en el sin fin se simboliza con F
z 

y en la corona con F
x
, y por último F

y
 es la fuerza de 

separación ó radial tanto del sin fin como de la corona. 

    
        

  
           28                   Ec. (64) 

    
                   

  
  

           
 

               

La fuerza FWt es la fuerza tangencial en el sin fin la cual es la F
x
 con esta componente se 

obtiene la fuerza F que se genera: 

  
  

                
           29                  Ec. (65) 

  
          

                       
 

             

Se calcula  las demás componentes de la fuerza F que actuará en el acoplamiento tornillo 

sin fin – rueda corona. 

                             Ec. (66) 

                                                           
28

 BUDYNAS, Richard G – NISBETT ,J.Keith – RIOS SANCHEZ ,Miguel Ángel, Diseño en Ingeniería Mecánica 
de Shigley, 8va edición, McGraw Hill/interamericana editores S.A – México, 2008, p.699 
29

 BUDYNAS, Richard G – NISBETT ,J.Keith – RIOS SANCHEZ ,Miguel Ángel, Op. Cit. pág. 696 
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Ec. (67) 

                         

             

Para verificar si el esfuerzo en los dientes de la corona que es la más propensa a sufrir 

desgaste o esfuerzos de flexión se utilizara la ecuación de LEWIS: 

   
   

       
           30                   Ec. (68) 

Donde FGt es la magnitud de la fuerza transmitida del engrane. 

Fe = ancho efectivo de cara de la corona (ancho de cara real, pero sin exceder 0,67 dm el 

diámetro medio del sin fin). 

Pn = Paso circular normal 

y = factor de forma de Lewis 

Para obtener el paso circular normal se debe emplear la siguiente fórmula: 

                              

Ec. (69) 

                  

                       

“El factor de LEWIS se lo obtiene según el (ángulo de presión), para            

     ; para              ; para               ; para         

     ”31 

                                                           
30

 Idem., pág. 792 
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dm = d – p/2; donde d = 22 mm 

 

   
          

                           
 

                       

Ahora se analizará la (FGt) permisible  la carga por desgaste, a continuación la ecuación: 

                           32                  Ec. (70) 

Donde Kw = factor de carga de la corona. 

dG = diámetro de paso de la corona. 

Fe = ancho de la cara efectiva de la corona. 

Kw = 80 según tabla 15.11 (SHIGLEY) 

                                   

                               

 

Figura 2. 20 Fotografía del mecanismo tornillo sin fin y rueda corona con las especificaciones 
requeridas (λ=10) 

 

                                                                                                                                                                           
31

 BUDYNAS, Richard G – NISBETT ,J.Keith – RIOS SANCHEZ ,Miguel Ángel, Diseño en Ingeniería Mecánica 
de Shigley, 8va edición, McGraw Hill/interamericana editores S.A – México, 2008, p.792 
32

 Idem., pág. 800 

Fuente: Los Autores 
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2.5.3 Guías de desplazamiento de los útiles de corte 

Las guías de desplazamiento tendrán la función de hacer desplazar los útiles de corte 

transversalmente para el rectificado de las caras del disco. 

Se ha escogido las guías cola de milano, ya que estas son muy utilizadas en la parte de 

desplazamiento en la mayoría de las máquinas, además estas tienen la característica de 

ser regulables para poder ajustar el juego de deslizamiento. 

El diseño se ha basado en los máximos diámetros de los discos freno, ya que asi se 

logrará el desplazamiento transversal de las cuchillas sobre el disco. 

Las guías de cola de milano tiene superficies de deslizamiento horizontales  y dispuestas 

en un plano con respecto a las cuales las que forman la cola de milano están inclinadas 

en un ángulo de 55°. 

Como superficies de deslizamiento se elige la mayor parte de las veces las superficies 

horizontales inferiores ya que las superficies intermedias o superiores ofrecen mayor 

dificultad para su ajuste. 

 

 

Figura 2. 21 Fotografía del mecanismo de deslizamiento de los útiles de corte 

 

 

Fuente: Los autores 
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Coeficientes de rozamiento entre superficies 

Rozamiento (fricción), es la resistencia que se opone al movimiento existente o que se 

ha de producir; actúa según las superficies de contacto. 

Para este caso las guías serán fabricadas de V 155 (bonificado) y las cuales estarán 

lubricadas, “por tanto el coeficiente de rozamiento para acero sobre acero es de 0,09 – 

0,08”
33

. 

En el caso de las guías su desplazamiento es horizontal, este análisis se tomará para el 

cálculo de la fuerza de rozamiento que interviene al desplazar la guía móvil sobre la guía 

fija. 

 

 

Figura 2. 22 Fuerzas existentes en el rectificado 

 

Como se observa, existente 2 fuerzas de 200[N] al momento del rectificado, las cuales 

influyen en las guías de deslizamiento, estas guías se las analizará por cortante, ya que 

esta podría ser la falla más crítica. 

                                                           
33

 LARBURU – ARRIZABALAGA, nicolás, Máquinas Prontuario, 13ª edición, Thomson Editores - Spain, 5ª 
reimpresión 2005,  pág. 134 

200[N] 200[N] 

Fuente: Los autores 
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Figura 2. 23 Fuerzas existentes en guía fija 

 

  
 

  
  34                        Ec. (71) 

F = fuerza de corte 

As = Área de corte 

El área de corte será las más pequeña, la cual es: 

                    

                    

  
       

                
 

          

Corte es (0,4 Sy)  

                          Ec. (72) 

 365 KPa < 800 Mpa 

 

 

 
                                                           
34

 MOTT, Robert, Diseño de elementos de máquinas, 2da edición, Pearson Educación, México 1002, pág. 
66 

Fuente: Los autores 
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2.5.4 Diseño del mecanismo de los útiles de corte y soporte de los mismos 

Se propone un diseño en el cual se desplazará los útiles de corte respecto al disco de 

freno en dirección longitudinal y transversal, este diseño es realizado en función de la 

geometría del disco y de las diferentes dimensiones existentes en el mercado, para esto 

cada elemento que conforma el mecanismo será analizado con el fin de que estos 

soporten los esfuerzos que existirán al realizar el rectificado, el mecanismo propuesto es 

el siguiente: 

 

Figura 2. 24 Mecanismo para el desplazamiento de los útiles de corte 

 

Se observa todos los elementos antes calculados, estos se van integrando para así tener el 

mecanismo completo, ahora bien como ya se mencionó los nuevos elementos integrantes 

de este mecanismo (figura anterior) serán diseñados para su correcto funcionamiento. 

2.5.4.1 Soporte y guía de los portaherramientas (porta cuchillas) 

Este soporte ha sido dimensionado con base en las diferentes medidas que poseen los 

discos de freno tanto para disco de freno de 4, 5 y 6 espárragos, lo que varía en un disco 

de freno es el diámetro de la campana y el diámetro exterior del disco de freno, ya que 

Fuente: Los autores 
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los espesores son casi los mismos en la mayoría de los casos y si llegara a variar sería 

solo de 5 a 8 milímetros como máximo. 

 

Figura 2. 25 Soporte y guía de los portaherramientas 

 

Este soporte será fabricado de un acero AISI 1010 que posee la característica de poder 

realizar un temple el cual es requerido en la guía ya que esta estará sometida a desgaste, 

además este deberá ser ensamblado con el cursor (parte móvil) a través de pernos. 

Se plantea un diagrama de cuerpo libre donde las fuerzas de corte actuarán y mediante 

estas fuerzas se calculará los pernos más convenientes. 

 

Figura 2. 26 Localización de la fuerza de corte 

Fuerza de corte 

Anclaje con pernos 

Fuente: Los autores 

 

Fuente: Los autores 
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Este soporte será analizado como una viga en voladizo donde un extremo está anclado 

mediante pernos y el otro se encuentra sin ningún tipo de apoyo: 

 

Figura 2. 27 Diagrama de cuerpo libre (soporte de cuchillas) 

 

La fuerza de corte (F) estará actuando en el extremo todo el tiempo, por motivo de 

diseño el soporte tendrá esta geometría y además esta será analizada como una sección 

de 30mm x 25mm, como se observa la sección tiene una ligera inclinación por lo cual se 

deberá obtener el centroide de la misma. 

Centroide de sección compuesta: 

 ̅  
  

 
      ̅  

  

 
                     Ec. (73) 

Donde                ……. 

               ……. 

A = área total  

 

Figura 2. 28 Sección transversal de soporte cuchillas y ubicación de su centroide 

Fuente: Los autores 

 

   Fuente: Los autores 
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En esta sección se calculará el   ̅ que es la medida que se necesita para obtener el 

esfuerzo en flexión. 

 ̅            

Entonces tenemos la siguiente fórmula: 

  
  

 
                     Ec. (74) 

Donde M= momento flexionante 

C= magnitud desde el eje neutro (centroide) 

I= segundo momento del área respecto al eje centroidal de la sección 

 

Figura 2. 29 Sección transversal de soporte cuchillas para el cálculo de su inercia 

 

 

   
 

  
                        Ec. (75) 

   
 

  
                  

                   

El momento es con respecto al centroide donde irá anclado, es decir donde se encuentran 

los pernos, por se tiene que: 

  Fuente: Los autores 
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Los esfuerzos máximos de tensión, los cuales ocurren en la superficie superior están 

dados por: 

  
                     

               
 

             

Ahora este valor debe ser comparado con el admisible, el esfuerzo permisible para un 

material sometido a flexión es el 0,6 Sy, se tiene que: 

                  

            

       (Se concluye que el diseño propuesto es correcto) 

La segunda parte del soporte, donde se encuentra la otra fuerza de corte, pero además de 

esta fuerza existe un Torque que afecta a la misma, la cual será analizada como una viga 

con esfuerzos combinados. 

 

Figura 2. 30 Fuerzas que intervendrán en el soporte cuchillas 

 

Torque 

Fuerza de corte 

     Fuente: Los autores 
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Se observa que se tiene una viga con esfuerzos combinados, donde esta deberá ser 

analizada por flexión y por momento cortante. 

M1 es igual al torque que interviene en la viga 

M1= T = F*0,09 m  

M1= 389[N] * 0,09 m 

M1= 35,01 [N-m] 

M2 es el momento flexionante 

M2=  F*0,065 m 

M2= 389[N] * 0,07m 

M2=20,23[N-m] 

Esta sección es para determinar la parte del esfuerzo flexionante: 

 

Figura 2. 31 Dimensionamiento sección transversal 

 

   
 

  
    

   
 

  
                   

                   

   Fuente: Los autores 
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Esfuerzo flexionante: 

  
   

 
 

  
                 

               
 

            

Esfuerzo cortante: 

  
 

 
                  Ec. (76) 

El comportamiento de secciones no circulares, a someterse a la torsión, es radicalmente 

distinto al comportamiento de elementos con secciones transversales circulares. Sin 

embargo, los factores que más se manejan en el diseño de máquinas son el esfuerzo 

máximo y el ángulo total de torsión, para esto sea sustituido Zp (módulo de sección 

polar) por Q para elementos de secciones transversales no circulares.
35

 

Donde Q: 

  
   

      (
 

 
) 
         36                              Ec. (77) 

  
             

      (
     
    ) 

          

             

Entonces el esfuerzo cortante es: 

  
           

          
 

                                                           
35

 MOTT, Robert, Diseño de elementos de máquinas, 4ta edición, Pearson Educación, México 2006, pág. 
98 
36

 Idem., pág. 99 
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Los esfuerzos flexionante y cortante admisibles son 0,6Sy y 0,40Sy respectivamente, 

estos son mayores a los esfuerzos obtenidos, por tanto el diseño es correcto. 

2.5.5 Diseño del tornillo para desplazamiento longitudinal 

Este tornillo será el que de movimiento lineal al porta cuchillas, los cuales se 

desplazarán longitudinalmente respecto al disco de freno, en el mecanismo para el 

desplazamiento de los útiles de corte se encuentran dos de estos tornillo, los cuales 

pueden desplazarse de adentro hacia afuera ó desde afuera hacia adentro los útiles de 

corte según se lo requiera. 

Para el diseño de estos tornillos se ha escogido que sea rosca cuadrada, ya que esta tiene 

la característica de ser autobloqueante, es decir que si no existe el torque necesario para 

hacer girar el tornillo este no se desplazará, además se ha escogido un paso de 3mm ya 

que el desplazamiento longitudinal respecto al disco de freno debe ser mínimo, y por 

último se ha elegido el diámetro exterior de 12mm, el cual será analizado 

minuciosamente con el fin de que este soporte la fuerza que aparecerá al momento del 

rectificado. 

Como ya se había dicho, en el rectificado realizado por buriles de corte existe tres 

fuerzas, que la resultante de estas es la fuerza de corte. 

Dos de estas fuerzas ya han sido analizadas para el diseño de los diferentes elementos, 

“para el diseño de este tornillo se tomará en cuenta  Fs que es la fuerza que actúa contra 

el soporte de la herramienta, sin producir ningún trabajo, valiendo 0,3 a 0,5F”.
37

 

Entonces se tiene que: 

                            Ec. (78) 

               

             

                                                           
37

 PARETO, Luis – Formulario de tecnología – 2da edición – pág. 105 
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Tornillo rosca simple cuadrada, paso 3mm, diámetro exterior 12mm: 

Para este tornillo se calcularán todos los esfuerzos que actúan tanto en cuerpo como en 

los filetes de rosca. 

2.5.5.1 Fuerza necesaria para hacer girar el tornillo (Pr) 

Pr = 
  (

 

    
)  

   
  

    
 

                  Ec. (79) 

Donde Pr es la fuerza necesaria para hacer  girar el tornillo, F es Fs (fuerza que actúa 

contra el soporte de la herramienta), f coeficiente de rozamiento (ver anexo15), l es el 

avance axial en una revolución del tornillo, y dm es el diámetro medio. 

Pr = 
  (

 

    
)  

   
  

    
 

                  Ec. (80) 

     
 

 
; donde p es el paso. 

        
 

 
 

          

      ; donde n es el número de entradas del tornillo. 

        

      

Pr = 
         (

   

        
)     

   
        

        
 

 

Pr = 
        

      
 

Pr = 18,30[N] 
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Además de la fuerza necesaria se calculará el par de torsión (Tr) con el propósito de 

superar la fricción en la rosca y responder a la carga F. 

 

Tr = 
    

 
 ( 

      

      
 )                  Ec. (81) 

Tr = 
               

 
 ( 

                 

                 
 ) 

Tr = 0,34 [N-m] 

Comprobación del autobloqueo del tornillo: 

                            Ec. (82) 

                  

           

El tornillo rosca simple cuadrada de diámetro exterior 12mm, paso 3mm, si es 

autobloqueante. 

Esfuerzos nominales en la rosca de los tornillos de potencia: 

Esfuerzo de apoyo: 

    
  

         
                              Ec. (83) 

Donde nt es el número de roscas en contacto. 

El paso es de 3mm y la longitud de la tuerca es de 17mm, se concluye que existen 5 

roscas en contacto. 
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Esfuerzo en la raíz de la rosca: 

   
  

         
                    Ec. (84) 

Donde dr es el diámetro de la raíz 

       

            

       

   
           

           
 

   
       

          
 

            

La primera rosca en contacto es la que mayor carga recibe (0,38F), por lo que se deberá 

obtener los esfuerzos de apoyo, y flexionante en la raíz: 

Donde F es 0,38Fs  y  nt será igual 1. 
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Esfuerzo flexionante en la raíz: 

   
  

         
 

   
                

           
 

   
          

         
 

            

Esfuerzo cortante en el cuerpo del tornillo: 

  
    

     
                     Ec. (85) 

  
              

        
 

           

A estos resultados se los compara con los esfuerzos permisibles de flexión, tensión, y 

corte. 

Estos esfuerzos permisibles están ligados al Sy (resistencia de fluencia), que para este 

caso he escogido AISI 1018 con el Sy de 235 MPa. 

Flexión es (0,6 Sy)  

                          Ec. (86) 

 5,23 MPa < 141 MPa 

Corte es (0,4 Sy)  

       

 2,37 MPa < 94 MPa 
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Como se puede observar los esfuerzos permisibles son altos en comparación con los 

obtenidos en el tornillo, por lo que se puede concluir que el diseño, material son 

correctos. 

2.6 Diseño del soporte principal (el cual sostendrá el mecanismo rectificador). 

Este soporte tendrá la función de sostener el mecanismo rectificador y el motor, además 

deber tener un mecanismo graduador de altura, ya que las distancias del suelo al eje 

principal de auto son diferentes en todas las marcas existentes en el mercado. 

Este soporte deberá también tener una mínima desviación para acoplarse con el disco 

freno, si este no estuviese perpendicular con el piso donde se asentará el rectificador 

portátil. 

El diseño a proponer es el siguiente, donde todas sus partes serán analizadas, calculadas 

y con la correcta selección de material para así garantizar un buen diseño: 

 

Figura 2. 32 Soporte principal 

 

 

 

     Fuente: Los autores 
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2.6.1 Diseño del soporte y guía del mecanismo rectificador y motor 

Como se observa en el gráfico anterior es un marco el cuál soportará el mecanismo 

rectificador y el motor y este a su vez sirve de guía para el desplazamiento vertical del 

mecanismo rectificador. 

Este marco consta de una viga y dos columnas, estos perfiles serán fabricados por cuenta 

propia ya que en el mercado no existen estas medidas, a continuación: 

 

Figura 2. 33 Soporte motor 

 

Para diseñar la viga la cual soportará el mecanismo rectificador y el motor, se necesitará 

conocer el peso del motor y del mecanismo rectificador que a continuación se detalla: 

 Peso motor-reductor (43 Kgf = 421,4 [N]), este peso es según las 

especificaciones del catálogo de moto reductores de Rossi Motoriduttori (Ver 

anexo 16). 

 Peso mecanismo rectificador (558,6 [N]), este peso se obtuvo mediante un 

software (Solid Works) el cual al asignar el material a los diferentes elementos, 

se obtiene el peso total. 

 

 

 

    Fuente: Los autores 
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Diagrama de cuerpo libre del marco: 

 

Figura 2. 34 Diagrama de cuerpo libre 

 

Análisis viga: 

 

Figura 2. 35 Reacciones existentes en la viga 

 

Esta viga será analizada y diseñada por flexión donde su fórmula es: 

  
  

 
 

Donde M= momento máximo 

c = distancia al centroide de la sección 

I = Inercia de la sección respecto al posicionamiento del perfil. 

  Fuente: Los autores 

 

Fuente: Los autores 
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Figura 2. 36 Diagrama de corte y momento de la viga 

 

Dimensiones perfil: 

 

Figura 2. 37 Dimensionamiento viga y columna 

 d = 50mm 

 tw = 6mm 

 tf = 6mm 

 bf = 6mm 

1 

2 

3 

Fuente: Los autores 

 

  Fuente: Los autores 

 



111 
 

 A1=300mm
2
 

 A2=228mm
2
 

 A3=300mm
2
 

 AT=828mm
2
 =               

Ix = I1x + I2x + I3x                    Ec. (87) 

I1x = Ix + Ad
2
    Donde: 

Ix = Inercia de la figura 

A= Área de la figura 

d = distancia del centroide de la figura al centroide de la sección. 

I1x = 
   

  
    

                       Ec. (88) 

I1x = 
          

  
                

I1x = 146100 mm
4
 = I3x 

I2x = 
   

  
    

                     Ec. (89) 

I2x = 
          

  
    

  

I2x = 27436 mm
4
 

Ix =                  

Iy = I1y + I2y + I3y                    Ec. (90) 

Iy = 
   

  
 

   

  
 

   

  
 

Iy = 
          

  
 

          

  
 

          

  
 

Iy =                 
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La sección normalmente es posicionada como se indica en las dimensiones del perfil 

pero esta vez se le rotará 90 grados por motivo de diseño, esto ocasiona que la Iy sea la 

Ix y la Ix sea la Iy. 

 

Figura 2. 38 Viga sección transversal 

 

 

c = 25mm = 0,025m 

  
              

               
 

  
         

               
 

            

Este valor obtenido es el esfuerzo que realizará la viga para soportar una carga de 

980[N], este valor debe ser analizado con el permisible, a continuación: 

            

Esta viga será fabricada de acero A-36, el cual tiene un límite de fluencia (Sy) de 248 

MPa. 

                  

               

       

   Fuente: Los autores 
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                       con una factor de seguridad de 2,2 ; por tanto es 

correcto el diseño. 

Análisis columnas: 

Un marco plano es un conjunto formado por vigas y columnas unidas por soldadura o 

pernos, la distribución de cargas la propone el diseñador en este caso se deberá calcular 

P1 y P2 según la ubicación del carga puntual que soportará la viga. 

 

Figura 2. 39 Diagrama de cuerpo libre columnas 

 

 

P1= 420 [N] ; P2= 560[N] 

Para este marco plano el ladeo no será permitido, ya que este es un movimiento lateral 

en el plano del marco. 

Se utilizará el método de los nomogramas para obtener el valor de K, el cual es 

necesario para determinar la esbeltez. 

Se utilizará la siguiente fórmula para determinar la rigidez rotacional en un nudo: 

Fuente: Los autores 
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∑
  

  

    ∑
  

  

                     Ec. (91) 

 

Donde G= Rigidez rotacional en un nudo. 

Ic= Momento de inercia en columnas (Ix). 

Lc= Longitud columna. 

Ig= Momento de inercia viga (Ix). 

Lg= Longitud viga. 

fcm = factor de conexión de miembros.  

Para apoyos no rígidos (G=10), mientras que para apoyos rígidos (G=1) ; y referente al 

factor de conexión de miembros (fcm) es 2 (ladeo impedido y empotrado).
38

 

  
∑
  
  

    ∑
  
  

          39 

Se utilizará el mismo perfil tanto para la viga como para la columna, esto es por 

facilidad de conexión entre ellas. 

Columna: 

                    

          

Viga: 

                    

          

                                                           
38

 Mc CORMAC, Jack, Diseño de Estructuras metálicas, 4ta edición, Alfaomega Grupo Editor S.A, 1999, 
México D.F, pag. 165 
39

 Idem., pág 163 
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Según gráfica de los nomogramas (Ver anexo 18) para ladeo no impedido K = 0,84. 

Esbeltez = 
   

 
          40                   Ec. (92) 

 Donde: 

K = factor de longitud efectiva. 

L = Longitud columna. 

r = radio de giro del perfil. 

Si es el caso se utilizará tablas para determinar el radio de giro (radio mínimo), pero 

como es una columna elaborada el radio de giro será calculado. 

rmin = √
  

 
          41            Ec. (93) 

Donde: 

Iy es la mínima inercia del perfil, y A es el área del perfil. 

rmin = √
                

                 

rmin =                

                                                           
40

 Mc CORMAC, Jack, Diseño de Estructuras metálicas, 4ta edición, Alfaomega Grupo Editor S.A, 1999, 
México D.F, pag. 118 
 
41

 MOTT, Robert, Diseño de elementos de máquinas, 4ta edición, Pearson Educación, México 2006, pág. 
232 
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Esbeltez = 
          

              
 

Esbeltez (λ) = 80,57 

Bajo las especificaciones del manual de AISC se obtiene Fa (esfuerzo crítico), la cual 

resistirá la columna (Ver anexo 19). 

Fa = 15,36 ksi 

Mediante la fórmula siguiente se obtendrá la carga crítica, la cual podrá soportar la 

columna diseñada. 

   
   

 
           Ec. (94) 

         

                          

               

                        

Esta es la carga crítica de la columna, y como se puede observar soporta sin problema 

las cargas de 420 [N] y 560 [N] de los apoyos de la viga. 

2.6.2 Diseño del tornillo elevador 

Este tornillo será capaz de elevar y bajar la carga (mecanismo rectificador y motor) y 

quedarse autobloqueado para que sólo con un impulso externo pueda accionarse el 

tornillo. 

Al analizar un tornillo rosca cuadrada, este posee una gran potencia, que al aplicar la 

siguiente fórmula y despejar el diámetro medio se obtiene el diámetro del tornillo. Para 

este caso la fuerza es pequeña que al despejar dm (diámetro medio) el valor es 

demasiado pequeño por lo cual se escogerá un diámetro acorde con las dimensiones de 

la máquina rectificadora con el fin que quede proporcional. 
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Este tornillo será de las siguientes características: 

p = 4mm  (doble entrada), esto es con el fin de que el tornillo se desplace mucho más 

rápido verticalmente. 

d = 19,05mm (diámetro externo) 

dm = d – p/2 

dm = 19,05 – 2mm 

dm = 17,05mm 

l = n*p   Donde n es el número de entradas       Ec. (95) 

l = 2*4mm 

l = 8mm    

f = 0,25 (coeficiente de rozamiento acero -  acero) (anexo 15) 

2.6.2.1 Fuerza requerida para girar el tornillo 

Entonces se obtendrá la fuerza necesaria para elevar y bajar la carga, a continuación: 

Pr = 
   (

 

    
)   

   
  

    
 

 

Pr = 

       [(
         

          
)     ]

   
               

          
 

 

Pr = 
         

      
 

Pr = 406,57 [N] 

Esta es la fuerza necesaria para subir la carga, también se obtendrá el par de torsión 

necesario para superar la fricción en la rosca y subir la carga. 
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Tr = 
    

 
 ( 

      

      
 ) 

Tr = 
               

 
 ( 

                           

                             
 ) 

Tr = 8,3545[N-m] * 0,4153 

Tr = 3,47[N-m]  

Comprobación del autobloqueo del tornillo: 

       

                          

                  

El tornillo rosca cuadrada doble entrada de diámetro exterior 19,05mm, paso 4mm, si es 

autobloqueante. 

Esfuerzos nominales en la rosca de los tornillos de potencia: 

Esfuerzo de apoyo: 

La primera rosca en contacto es la que mayor carga recibe (0,38F), por lo que se deberá 

obtener los esfuerzos de apoyo, y flexionante en la raíz: 

Donde F es 0,38F (carga que soportará el tornillo)  y  nt será igual 1. 
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Esfuerzo flexionante en la raíz: 

   
  

         
 

   
              

                        
 

   
          

                
 

             

Esfuerzo cortante en el cuerpo del tornillo: 

  
    

     
 

  
              

             
 

           

Al obtener estos resultandos se los compará con los esfuerzos permisibles de flexión, 

tensión, y corte. 

Estos esfuerzos permisibles están ligados al Sy (resistencia de fluencia), que para este 

caso se escogió AISI 1018 con el Sy de 235 MPa. 

Flexión es (0,6 Sy)  

       

 141 MPa > 11,81 MPa 

Corte es (0,4 Sy)  

       

 94 MPa > 5,18 MPa 
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Como se puede observar los esfuerzos permisibles son altos en comparación con los 

obtenidos en el tornillo, por lo que se puede concluir que el diseño, material que fueron 

escogidos son correctos. 

2.6.2.2 Diseño de cojinete para tornillo elevador 

El tornillo elevador antes calculado, este será ensamblado con un cojinete capaz de 

transmitir el movimiento sin que a este le afecte las cargas que intervienen en el tornillo 

elevador, se ha analizado este mecanismo y se ha encontrado que la carga de empuje es 

mucho más grande en comparación con la carga radial. 

Para escoger el tipo de cojinete se ha requerido de una tabla la cual indica el tipo de 

cojinete y su capacidad de soportar las diferentes cargas (ver anexo 20). 

Se escogió un cojinete de bolas de una sola hilera de ranura profunda, ahora se 

determinará el diámetro externo y el espesor, ya que el diámetro interno deberá ser igual 

a 19 ó su inmediato superior. 

Se utilizará la siguiente fórmula para calcular la carga equivalente, que es la unión de la 

carga radial con la carga de empuje. 

             
42

                      Ec. (96) 

Donde P = carga equivalente 

V = factor de servicio. 

R = carga radial aplicada. 

T = carga de empuje aplicada. 

X = factor radial. 

Y = factor de empuje. 

                                                           
42

 MOTT, Robert, Diseño de elementos de máquinas, 2
da

 edición, Pearson Educación, México 2006, pág. 
618 
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Existe una relación, la cual se deberá hacer para determinar que fórmula aplicar, a 

continuación: 

 

 
              Ec. (97) 

Se selecciona un valor de Y de la tabla de factores radiales y de empuje para cojinetes de 

hilera única, ranura profunda (ver anexo 21). 

Observe que tanto e como Y depende de la relación T/Co donde Co es la especificación 

básica de carga estática para un cojinete en particular. Esto presenta dificultades porque 

el valor de Co no se conoce hasta que se ha seleccionado el cojinete. Por consiguiente, 

se aplica un método sencillo de ensayo y error. 

Se escogió un valor de 1,50 ; este valor se encuentra entre la mitad de rango existente de 

Y. 

Como se puede observar en la tabla antes mencionada existe un valor de X para todas las 

Y , este es 0,56. 

Al factor V se le llama factor de rotación y toma en cuenta el valor de 1,0 si la pista de 

rodamientos interna es la que gira, el caso más común. Si la pista de rodamientos externa 

gira, utilice V=1,2.
43

 

Con este valor se calculará la carga equivalente P; 

         

                       

              

Se deberá calcular la carga dinámica para así poder escoger un rodamiento y conocer su 

carga estática con el fin de comprobar su capacidad. 

 

                                                           
43

 MOTT, Robert, Diseño de elementos de máquinas, 2
da

 edición, Pearson Educación, México 2006, pág. 
617 
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          44          Ec. (98) 

Donde: 

 C = carga dinámica. 

Pd = carga de diseño. 

fL = factor de vida útil. (ver anexo 22) 

fN = factor de velocidad. (ver anexo 22) 

Para obtener el valor de estos factores, es necesario conocer las revoluciones por minuto 

a las que estará girando el tornillo y la vida útil en horas. 

La vida útil se la puede obtener mediante una tabla que recomienda el número de horas 

(ver anexo 23). 

Y las revoluciones por minuto serán de 120 rpm como un valor promedio, ya que al 

tornillo se lo hará girar solo con un impulso manual. 

fN =0,67 ; fL = 3,4 (para una vida útil de 20.000 horas). 

  
              

    
 

          [N] 

Esta es la carga dinámica que nos servirá para escoger un rodamiento, este debe tener las 

siguientes características: 

 Diámetro interno   19mm. 

 Carga dinámica >          [N]. 

Según el manual de rodamientos rígidos de bolas de la SKF se ha podido seleccionar un 

rodamiento de las siguientes características y con el siguiente código comercial: 

                                                           
44

 Idem., pág. 616 
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 Diámetro interno = 20mm. 

 Diámetro externo = 42mm. 

 Espesor = 12mm. 

 Carga dinámica = 9369 [N]. 

 Carga estática = 4500 [N]. 

 Código comercial SKF 6004. (ver anexo 24) 

Entonces el valor de la carga de empuje será divida para la carga estática del rodamiento 

escogido con el fin de comparar valores con  la tabla de factores radiales y de empuje 

para cojinetes de hilera única, ranura profunda (ver anexo 21). 

 

  
             Ec. (99) 

 

  
 
      

       
 

 

  
       

Con este valor se puede obtener los valores de e y Y , para así poder realizar nuevamente 

el cálculo de la carga dinámica y compararla con la del rodamiento escogido. 

Y = 1,24 (valor interpolado) 

e = 0,357 (valor interpolado) 

Se volverá a calcular P (carga equivalente) y C (carga dinámica) 

         

                       

              

  
              

    
 

          [N] 
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La carga dinámica obtenida no sobrepasa el valor de la carga dinámica del rodamiento 

escogido, por tanto el rodamiento es el correcto. 

Crodamiento 6004   Ccalculado  

9360 [N] >         [N] 

2.6.3 Diseño caja guía 

El diseño de esta caja será con la finalidad de anclar el motor y el mecanismo 

rectificador, el motor se posicionará a un lado de la caja, mientras que el mecanismo 

rectificador se posicionará en el otro lado, esto es con el fin de distribuir el peso tanto 

del motor como del mecanismo rectificador. 

Esta caja podrá desplazarse longitudinalmente por acción del tornillo elevador, ya que la 

caja estará sobre guías (marco). 

Al analizar las diferentes fuerzas que intervendrán en la caja móvil se ha concluido un 

diseño capaz de soportar dichas cargas con un factor de seguridad óptimo para el mismo, 

que a continuación se dará a conocer. 

 

Figura 2. 40 Caja guía  

 

Como se observa esta caja será conformada por plancha de acero, además posee unas 

ruedas las cuales nos ayudarán al desplazamiento longitudinal. 

     Fuente: Los autores 
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Esta caja será manufacturada con plancha de acero de 4mm, ya en el mercado este tipo 

de espesor es muy comercial, y además cumple con los parámetros de diseño que dará a 

conocer a continuación. 

  
 

      
          45                    Ec. (100) 

  
       

             
 

              

El esfuerzo permisible de apoyo es 0,9 Sy: 

                             Ec. (101) 

El material a utilizar es Acero A-36 (plancha) que posee un límite de resistencia a la 

fluencia de 235 MPa : 

       

                  

El diseño es óptimo. 

2.6.3.1 Diseño de las ruedas de la caja guía 

Estas ruedas serán capaces de permitir el desplazamiento longitudinalmente de la caja 

guía sin problema alguno, estas ruedas se han diseñado con recubrimiento de caucho, el 

cual tiene la característica de absorber vibraciones. 

Selección de cojinetes: 

Para la selección de los cojinetes es necesario realizar un diagrama de cuerpo libre, 

donde la fuerza de corte es la fuerza que intervendrá directamente para obtener las 

fuerzas que actúan en cada una de la ruedas. 

                                                           
45

 Mott, Robert, Resistencia de materiales, 5ta edición, Pearson Educacion, México 2009, pág 147 
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Figura 2. 41 Fuerzas primarias y secundarias 

 

Como ya se identificó las fuerzas de corte, ahora solo se obtendrá las fuerzas resultantes 

de los cuatro puntos que se muestra en el gráfico. 

Fuerza primaria 

F1 = V1 / n 

F1 = 389 [N] / 4 

F1 = 97,25 [N] 

Carga del momento o cortante secundario 

Las fuerzas secundarias son diferentes en los 4 pernos; se tiene que: 

Punto A 

M = 61,27 [Nm] 

rA = 0,11335 m 

F2 = 
   

  
    

    
    

 
                             Ec. (102) 

F2 = 
                   

                                 
 

     Fuente: Los autores 
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F2 = 84,19 [N] 

F1 = ( 0 ; -97,25 ) [N] 

F2 = ( 5,9 ; 84 ) [N] 

Fr = ( 5,9 ; -13,25 ) [N]  

Fr = 14,50 [N] 

Punto B 

M = 61,27 [Nm] 

rB = 0,1686 m 

F2 = 
   

  
    

    
    

 
                             Ec. (103) 

F2 = 
                  

                                 
 

F2 = 125,21 [N] 

F1 = ( 0 ; -97,25 ) [N] 

F2 = ( -93,05 ; 83,8 ) [N] 

Fr = ( -93,05 ; -13,45 ) [N]  

Fr = 94 [N] 

Punto C 

M = 61,27 [Nm] 

rC = 0,11335 m 

F2 = 
   

  
    

    
    

 
                             Ec. (104) 

F2 = 
                   

                                 
 



128 
 

F2 = 84,18 [N] 

F1 = ( 0 ; -97,25 ) [N] 

F2 = ( 5,9 ; -84 ) [N] 

Fr = ( 5,9 ; -181,25 ) [N]  

Fr = 181,35 [N] 

Punto D 

M = 61,27 [Nm] 

rB = 0,1686 m 

F2 = 
   

  
    

    
    

 
                            Ec. (105) 

F2 = 
                  

                                 
 

F2 = 125,21 [N] 

F1 = ( 0 ; -97,25 ) [N] 

F2 = ( -93,05 ; -83,8 ) [N] 

Fr = ( -93,05 ; -181,05 ) [N]  

Fr = 203,56 [N] 

Se calculará los cojinetes con la mayor de las fuerzas, la cual está ubicada en el punto D, 

con una magnitud de 204 [N]. 

La carga en el cojinete será radial, se colocarán dos cojinetes por rueda, por lo que la 

carga de 204 [N] será dividida para los dos cojinetes. 

 

 



129 
 

Entonces se obtiene: 

               46                    Ec. (106) 

Donde P es la carga equivalente, V es el factor de rotación y toma en cuenta el valor de 

1,0 si la pista interna es la que gira, que es lo más común, pero si la pista externa es la 

que gira se toma el valor de 1,2; en este caso la pista interna es la que gira, y R es la 

carga radial aplicada. 

             

           

Se escogerá un cojinete de acuerdo a la carga que deberá soportar (ver anexo 20), 

además de escoger el tipo de cojinete de acuerdo a la carga, también se requiere el 

número de horas vida útil (ver anexo 23). 

Con estos valores obtendremos el factor de vida útil (fL) y el factor de velocidad (fN)(ver 

anexo 22), los cuales servirán para obtener la carga dinámica del rodamiento a escoger. 

El factor de velocidad será el mínimo ya que estas ruedas girarán muy lento. 

  
     

  
                    Ec. (107) 

  
            

   
 

             

Bajo las especificaciones del manual de rodamientos rígidos de bolas de la SKF (ver 

anexo 39) se escogió el siguiente rodamiento: 

 SKF 61805 

 Diámetro interior = 25mm 

 Diámetro exterior = 37mm 

                                                           
46

 MOTT, Robert, Diseño de elementos de máquinas, 2
da

 edición, Pearson Educación, México 2006, pág. 
617 
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 Espesor = 7mm 

 Capacidad de carga dinámica = 3120 [N]. 

2.6.4 Diseño del eje que transmite la potencia 

El motor tiene un eje de transmisión de movimiento el cual tendrá la función de 

transmitir el torque necesario a la velocidad requerida al mecanismo rectificador, se 

propone el siguiente diseño: 

 

Figura 2. 42 Eje transmisor de potencia 

 

Los apoyos mostrados en este gráfico son los cojinetes, los cuales tendrán la finalidad de 

resistir las cargas radiales producidas por el peso del motor y del mecanismo 

rectificador. 

Además se puede observar que existe una fuerza actuando fuera del eje que transmite la 

potencia, esto es porque en ese lado del eje se encuentra el mecanismo rectificador, el 

cual posee una cierta longitud que la longitud del eje en ese lado no llega a cubrir. 

Este eje deberá estar en equilibrio, es decir que ∑     , para así poder obtener los 

esfuerzos que intervendrán al poner el funcionamiento dicho eje. 

Diagrama de cuerpo libre: 

 

Figura 2. 43 Diagrama de cuerpo libre  

Fuente: Los autores 

 

Fuente: Los autores 
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Las reacciones RA y RB son el resultado de las fuerzas exteriores aplicadas al eje y estas 

son: 

                         

Este eje estará expuesto a cargas de torsión que esta dado por el torque del motor, y 

también a cargas de flexión debido al peso tanto del motor como del mecanismo 

rectificador, realizando un análisis se concluyó que la carga de flexión se dará 

únicamente cuando la máquina rectificadora no esté acoplada al disco de freno, mientras 

que la carga de torsión será aplicada al funcionamiento de la máquina. 

La fuerza producida por el mecanismo rectificador causa la deflexión en la barra, con el 

momento máximo en el punto donde la barra se fija al soporte. El momento causa un 

esfuerzo de tensión en la parte superior de la barra, y la magnitud de este esfuerzo es: 

  
 

 
                             Ec. (108) 

Donde M es el momento máximo y S es el módulo de la sección de la barra redonda. 

  
    

    
                            Ec. (109) 

  
                

           
 

           

El momento torsional causa esfuerzo cortante torsional, cuya magnitud es: 

  
    

    
                            Ec. (110) 

Donde T es el torque del motor, ya que este es que le dará movimiento al eje, D es el 

diámetro del eje. 

El torque del motor esta dado bajo especificaciones del fabricante del motor (anexo 16) 
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Los esfuerzos permisibles para flexión y corte respecto al límite de fluencia del material 

son         y         respectivamente. 

Se escogió un material AISI 1018 el cual posee un límite de fluencia de 235 MPa, 

entonces tenemos las siguientes verificaciones: 

 Esfuerzo en flexión (141 MPa) 

      

                  

 Esfuerzo cortante (94 MPa) 

      

              

Se concluye, que el material escogido, el diámetro del eje y el diseño del eje están 

correctos. 

2.6.4.1 Diseño de la cuña del eje que transmite la potencia del motor 

El diseño de la cuña se lo hará en base a las dimensiones del eje-motor (ver anexo 16-1), 

esta cuña transmitirá el torque necesario para el correcto funcionamiento de la máquina 

rectificadora. 

Se tratará de una cuña cuadrada, la cual posee las dimensiones en el anexo antes 

mencionado, en esta parte del cálculo se diseñará la longitud de la cuña y se verificará 

que la cuña resista los esfuerzos existentes. 

Las fallas que aparecen en una cuña, la cual transmite torsión son dos: 

 Falla por cortante 

 Falla por compresión 

Ahora bien esta cuña será analizada por los casos, así tenemos: 

El torque del motor es: 100[N-m] 
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                            Ec. (111) 

  
        

          
 

              

 

Figura 2. 44 Esfuerzos en chavetas 

 

En diseño, puede establecerse que la tensión por esfuerzo de corte es igual a una tensión 

de diseño en corte que corresponde a la teoría de falla por tensión máxima de esfuerzo 

de corte.
47

 

  
     

 
          48                          Ec. (112) 

N es un factor de seguridad, que depende del tipo de varios factores, para este caso se 

tomará N=3 para aplicaciones industriales, y se tomará un material para la cuña de igual 

                                                           
47

 MOTT, Robert, Diseño de elementos de máquinas, 2
da

 edición, Pearson Educación, México 2006, pág. 
340 
48

 Idem., pág. 340 

Fuente: MOTT, Robert , Diseño de elementos de máquinas, 2da edición, Pearson education, México, 1992 
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o menor resistencia del eje, dado que la cuña debe fallar antes que el eje por cuestiones 

de seguridad de la máquina.
49

 

Material cuña: AISI 1018 ; Sy = 235MPa. 

   
           

 
 

           

Por consiguiente, la longitud que se necesita para la cuña es: 

  
  

      
          50                          Ec. (113) 

Donde T = es el torque del motor 

   = Tensión de diseño en corte 

D = diámetro del eje 

W = base del cuña  

  
           

                          
 

       

La falla en condición de apoyo se relaciona con la tensión o esfuerzo por compresión en 

el lado de la cuña, el lado del cuñero del eje o el lado del cuñero de la maza. El área en 

compresión es la misma para cualquiera de estas zonas,     
 

 
. Por tanto, la falla se 

presenta en la superficie con la resistencia a la deformación por compresión más baja.  

   
  

 
                            Ec. (114) 

Donde   = tensión de diseño para compresión 

                                                           
49

 Idem., pág. 340 
50

 MOTT, Robert, Diseño de elementos de máquinas, 2
da

 edición, Pearson Educación, México 2006, pág. 
340 
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                            Ec. (115) 

         

Permitir que esta tensión o esfuerzo sea igual a la tensión o esfuerzo de compresión 

ofrece la posibilidad de calcular la longitud de la cuña que se requiere para este tipo de 

falla: 

  
  

      
          51                           Ec. (115) 

Donde T = torque del motor 

   = tensión de diseño para compresión 

D = diámetro del eje 

H = altura de la cuña. 

  
           

                          
 

       

Con el fin de comprobar el diseño de la cuña con las longitudes obtenidas, se tiene que: 

Falla por cortante: 

  
  

     
          52                           Ec. (116) 

  
           

                   
 

         

Falla por compresión: 

  
  

     
          53                           Ec. (117) 

                                                           
51

 MOTT, Robert, Diseño de elementos de máquinas, 2
da

 edición, Pearson Educación, México 2006, pág. 
340 
52

 Idem., pág 339 
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Por motivos de diseño, esas longitudes no serán las que se tomará en cuenta, sino las 

siguientes: 

L = 50mm; porque en el eje donde la cuña irá ubicada tiene esa longitud, por tanto se 

recalculará los esfuerzos, a continuación: 

Falla por cortante: 

  
  

     
                            Ec. (118) 

  
           

                  
 

            

Falla por compresión: 

  
  

     
                            Ec. (119) 

  
           

                    
 

            

Se puede concluir que los esfuerzos obtenidos son menores a los admisibles, por tanto el 

diseño esta correcto. 

                          

                             

 

 

                                                                                                                                                                           
53

 Idem., pág 340 
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2.6.4.2 Diseño cojinetes (carga radial) 

El eje antes calculado deberá ser soportado por un par de cojinetes los cuales se 

encargarán de soportar las cargas radiales encontradas en el eje. 

          
54

 

Donde P es la carga equivalente, V es el factor de rotación y toma en cuenta el valor de 

1,0 si la pista interna es la que gira, que es lo más común, pero si la pista externa es la 

que gira se toma el valor de 1,2; en este caso la pista interna es la que gira, y R es la 

carga radial aplicada. 

En el análisis de cuerpo libre del eje encontramos que la mayor reacción frente a las 

cargas externas es RB. 

              

             

Se escogerá un cojinete de acuerdo a la carga que deberá soportar (ver anexo 20), 

además de escoger el tipo de cojinete de acuerdo a la carga, también se requiere el 

número de horas vida útil (ver anexo 23). 

Con estos valores se obtiene el factor de vida útil (fL) y el factor de velocidad (fN)(ver 

anexo 22), los cuales servirán para obtener la carga dinámica del rodamiento a escoger. 

  
     

  
 

  
          

    
 

             

Bajo las especificaciones del manual de rodamientos rígidos de bolas de la SKF (ver 

anexo 27) se escogió el siguiente rodamiento: 

                                                           
54

 MOTT, Robert, Diseño de elementos de máquinas, 2
da

 edición, Pearson Educación, México 2006, pág. 
617 
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 SKF 6008 

 Diámetro interior = 40mm 

 Diámetro exterior = 68mm 

 Espesor = 15mm 

 Capacidad de carga dinámica = 16800 [N]. 

 

2.6.4.3 Diseño de anillos para cojinetes 

Estos anillos serán ensamblados en la caja guía mediante soldadura, estos anillos 

soportarán los rodamientos SKF 6008, y estos a su vez soportarán el eje que transmite la 

potencia del motor. 

Este diseño será analizado por esfuerzo de apoyo y por esfuerzo a tensión, a 

continuación: 

 

Figura 2. 45 Anillo para cojinete 

 

Al analizar por el esfuerzo de apoyo, nos basaremos para su comprobación en el 

esfuerzo de apoyo admisible que es el 0,9 Sy.
55

 

  
 

      
                           Ec. (122) 

Donde F = es la fuerza ejercida en el cojinete 

       = es el área de contacto del cojinete con el anillo (según dimensiones cojinete) 

                                                           
55

 Mott, Robert, Resistencia de materiales, 5ta edición, Pearson Educacion, México 2009, pág 151 

   Fuente: Los autores 

 



139 
 

  
          

             
 

             

Este anillo también estará sometido a tensión, para lo cual la fórmula de esfuerzo por 

tensión es: 

  
 

 
                             Ec. (121) 

Donde A = es el área del anillo, se ha escogido un espesor de 7mm, con el propósito de 

no tener ningún inconveniente al realizar la soldadura, ya que el cordón de soldadura 

penetrará en el anillo. 

  
 

 
                                  Ec. (122) 

Donde: D es el diámetro mayor del anillo  

d es el diámetro menor del anillo (lugar donde se aloja el rodamiento) 

  
         

 
       

           
 

             

El esfuerzo permisible de apoyo es mayor al esfuerzo de apoyo obtenido, por tanto el 

diseño es correcto. 

       

                 

2.6.4.3.1 Diseño de la soldadura 

La soldadura alrededor del anillo para cojinetes servirá para fijarla a la caja guía, la cual 

posee la finalidad de desplazar verticalmente al mecanismo rectificador y al motor. 

Esta soldadura está en una unión que está sometida a flexión, por esta razón será 

analizada como uniones soldadas sujetas a flexión. 
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Como es una unión sometida a flexión existe una fuerza cortante V y una reacción de 

momento M. 

La fuerza cortante V genera un primer cortante,  y el segundo cortante lo genera el 

momento M, entonces tenemos: 

   
 

 
          56 

Donde F es la fuerza aplicada 

A es el área del cordón de soldadura. 

Existe un tamaño mínimo de cordón según el espesor de la placa (ver anexo 28), para 

este tipo de unión se ha escogido un cordón mínimo de 5mm con un electrodo E 6011, 

ya que este es el más usado y posee una buena resistencia. 

 

Figura 2. 46 Soldadura alrededor del anillo 

 

                
57

                         Ec. (123) 

Donde h es la garganta de la soldadura. 

r es el radio donde se ubicará el cordón. 

                                                           
56

 BUDYNAS, Richard G – NISBETT ,J.Keith – RIOS SANCHEZ ,Miguel Ángel, Diseño en Ingeniería Mecánica 
de Shigley, 8va edición, McGraw Hill/interamericana editores S.A – México, 2008, p.469 
57

Idem., p.471 

 Fuente: Los autores 
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El segundo cortante: 

   
   

 
          58                                   Ec. (124) 

Donde I es la inercia que está ligada al segundo momento unitario de área Iu. 

                
59

                          Ec. (125) 

               

                 

Calculo de la Inercia: 

                   
60

                         Ec. (126) 

                             

                 

   
                

              
 

             

La resultante de estas dos cortantes, es la siguiente: 

  √                                    Ec. (127) 

                                                           
58

 BUDYNAS, Richard G – NISBETT ,J.Keith – RIOS SANCHEZ ,Miguel Ángel, Diseño en Ingeniería Mecánica 
de Shigley, 8va edición, McGraw Hill/interamericana editores S.A – México, 2008, pág. 469 
59

 Idem., p.471 
60

 Idem., pág.469 
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  √                       

           

Según las propiedades mínimas del metal de aporte (ver anexo 29) un electrodo E60xx 

posee una resistencia a la fluencia (Sy) de 345MPa, para una soldadura sometida a 

esfuerzo cortante, el esfuerzo admisible es 0,4 Sy. 

          

                

                     

2.6.5 Diseño mecanismo posición – anclaje 

Este mecanismo tendrá la función de posicionar al mecanismo rectificador según se 

requiera y además lo anclará para realizar el rectificado. 

El mecanismo rectificador tendrá la característica de girar en torno al disco de freno, 

para así, al mecanismo rectificador poderlo posicionar donde se requiera, ya que el 

soporte del Cáliper de freno en el auto se encuentra en una posición diferente en los 

laterales del auto. 

Este mecanismo posición – anclaje consta de dos anillos, uno de ellos estará estático 

(ensamblado por soldadura a la caja móvil) y el otro se lo ensamblará por soldadura al 

tubo de 220mm del mecanismo móvil, en cual posee la característica de girar en su 

propio eje, entonces se tratará primero de posicionar al mecanismo rectificador para 

posteriormente este anclarlo al anillo estático mediante pernos, a continuación un gráfico 

explicativo para su compresión: 
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Figura 2. 47 Mecanismo posición – anclaje 

 

Tanto los anillos, como lo pernos de anclaje serán diseñados para que soporten las 

fuerzas implicadas en el rectificado sin problema alguno. 

Diseño pernos de anclaje 

Los pernos de anclaje serán diseñados por cortante, ahora como los espárragos de los 

discos de freno son de diámetro 12mm, se tomará ese diámetro como inicial para 

verificar que soporte la carga por cortante y además con un máximo de 4 pernos de 

anclaje para su mayor rapidez al cambiar de posición al mecanismo rectificador, el cual 

posee los buriles de corte. 

 

Figura 2. 48 Posición agujeros para pernos de anclaje 

Anillo estático 

Anillo dinámico 

   Fuente: Los autores 

 

     Fuente: Los autores 
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Como se observa en el gráfico los puntos señalados serán donde los pernos ancladores 

estarán posicionados, por tanto se obtendrá las fuerzas que interviene en los puntos, y 

por último se comprobará si en perno de 12mm es factible para que soporte las cargas. 

Diagrama de las fuerzas que intervendrán en los anillos, tanto en el estático como en el 

dinámico. 

 

Figura 2. 49 Diagrama de cuerpo libre 

 

Como ya se obtuvo la fuerza de corte, ahora solo se obtendrá las fuerzas resultantes de 

los cuatro puntos que se muestra en el gráfico. 

Fuerza primaria 

F1 = V1 / n                         Ec. (128) 

F1 = 389 [N] / 4 

F1 = 97,25 [N] 

Carga del momento o cortante secundario 

Las fuerzas secundarias son las mismas en los 6 pernos; entonces se obtiene que: 

M = 61,27 [Nm] 

r = 0,125 m 

F2 = 
  

   
                             Ec. (129) 

  Fuente: Los autores 
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F2 = 
          

         
 

F2 = 122,54 [N] 

Analizando los puntos se tiene que: 

Punto A 

F1 = ( 0 ; -97,25 ) [N] 

F2 = ( 31,72 ; -118,36 ) [N] 

Fr = ( 31,72 ; -215,61 ) [N]  

Fr = 217,93 [N] 

Punto B 

F1 = ( 0 ; -97,25 ) [N] 

F2 = ( -31,72 ; -118,36 ) [N] 

Fr = ( -31,72 ; -215,6 ) [N]  

Fr = 217,93 [N] 

Punto E 

F1 = ( 0 ; -97,25 ) [N] 

F2 = ( -31,72 ; 118,36 ) [N] 

Fr = ( -31,72 ; 21,11 ) [N]  

Fr = 38,10 [N] 

Punto F 

F1 = ( 0 ; -97,25 ) [N] 

F2 = ( 31,72; 118,36 ) [N] 
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Fr = ( 31,72 ; 21,11 ) [N]  

Fr = 38,10 [N] 

La mayor fuerza que intervendrá en los pernos y en los anillos será de 218 [N], para lo 

cual se tiene: 

Perno M12 Grado 2 

Diámetro menor = 76, 3 mm
2 

 (Anexo 2) 

  
 

  
 

  
       

            
 

           (Esfuerzo en cada perno) 

Como ya se ha visto que el esfuerzo permisible en cortante es del 0,4 Sy, se verificará 

que cumpla con esta constante. 

                

          

       

 2MPa > 94MPa 

2.6.6 Diseño de los resortes niveladores 

El diseño de estos resortes niveladores, se da porque el piso, o quizás el auto no se 

encuentra totalmente nivelado (0 grados), al momento de unir el acople universal con el 

disco de freno, las caras externas tanto del disco como del acople deben quedar 

perfectamente unidas para obtener un correcto rectificado sin el esfuerzo exagerado de 

los componentes del mecanismo rectificador, en el siguiente gráfico se explica de una 

mejor manera: 
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Figura 2. 50 Alineación acople universal – disco de freno 

 

Estos resortes deben soportar el peso del mecanismo rectificador, motor, y todos los 

componentes del soporte principal. 

El mecanismo rectificador que contiene el acople universal tendrá la capacidad de girar 

2 grados horarios y 2 anti horarios, esta referencia fue tomada en cuenta al cambiar un 

neumático en una superficie aproximadamente plana, la caras del disco de freno respecto 

al piso se encuentran 2 grados desviados aproximadamente. 

El sistema de resortes soportará las cargas antes mencionadas y la deformación de los 

mismos se lo hará aplicando una pequeña fuerza con el objetivo de unir perfectamente. 

Se ha escogido un resorte de compresión basándonos en los diferentes usos que tienen 

ellos (ver anexo 30), además con los extremos a escuadra, ya que sus superficies de 

contacto son planas. 

Disco de freno 

Acople universal 

Perfecta alineación 

   Fuente: Los autores 
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Figura 2. 51 Notación para longitudes y fuerzas 

 

Donde: 

 De = diámetro externo 

 Di = diámetro interno. 

 Dw = diámetro del alambre. 

 Dm = diámetro medio (se utilizará para calcular el esfuerzo y la deflexión de un 

resorte. 

 Lf = Longitud libre (es la longitud que tiene el resorte cuando no ejerce fuerza) 

Fuente: Fuente: MOTT, Robert , Diseño de elementos de máquinas, 2da edición, Pearson education, México, 1992 

 

 



149 
 

 Ls = Longitud comprimida (es la que tiene el resorte cuando se comprime hasta 

el punto en que todas sus espiras se tocan. 

 Lo = longitud de operación. 

 Li = longitud instalada (precargado). 

 Lo = longitud de operación. 

 Fs = Fuerza necesaria para lograr Ls. 

 Fo = Es la fuerza máxima que siente el resorte en su operación normal. 

 Fi = Fuerza a la longitud instalada. 

 F = fuerza en la longitud libre. 

 N =  representa el número total de espiras de un resorte. 

 Na = número de espiras activas. 

El material del resorte será ASTM 229 (ver anexo 31), en este anexo se encuentran los 

diámetros de alambre disponibles para el tipo de material escogido, para el cálculo se 

escogerá el mínimo diámetro para verificar si satisface o no ese diámetro, si no llegara a 

satisfacer se escogerá otro diámetro de alambre hasta que sea el óptimo. 

Los resortes niveladores irán precargados (Fi), y trabajarán con una fuerza de operación 

(Fo), para lo cual constarán de una Li y Lo respectivamente. 

A continuación se iniciará el cálculo del resorte con la constante del resorte: 

  
  

  
                            Ec. (130) 

  
     

     
                           Ec. (131) 

Donde k = es la constante del resorte 

Fo = 1011 [N], esta fuerza se ha obtenido por la sumatoria de la fuerza a la longitud 

instalada más una pequeña fuerza de 31[N], la cual será aplicada por el operario de la 

máquina para poderla nivelar al disco de freno. 
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Índice de resorte: 

La relación del diámetro medio del resorte con el diámetro del alambre se denomina 

índice de resorte C. 

Se recomienda que C sea mayor que 5, con resortes típicos para maquinaria que tienen 

valores de C que varían entre 5 y 12. Para C menor que 5, la formación del resorte será 

muy difícil y la deformación severa que se requiere puede generar fracturas en el resorte, 

mientras que una C mayor contribuirá la tendencia al pandeo en el resorte.
61

 

  
  

  
                           Ec. (132) 

Se tomará C = 9, ya que es la mitad del rango establecido para determinar Dm; entonces: 

Dm = 27mm; De = 30mm; Di = 24mm 

El intervalo recomendado de vueltas activas es        .
62

            Ec. (133) 

Se ha escogido Na = 5, por cuestión de espacio donde irá ubicado el resorte, pero por 

tratarse de un resorte con los extremos a escuadra el número total de espiras es: 

           
63

                  Ec. (134) 

      

    

Efecto de curvatura (K): 

Es el término al que se atribuye la curvatura del alambre y la tensión por esfuerzo de 

corte directo. En términos analíticos, K está relacionada con C. 
                                                           
61

 MOTT, Robert, Diseño de elementos de máquinas, 2
da

 edición, Pearson Educación, México 2006, pág. 
214 
62

 BUDYNAS, Richard G – NISBETT ,J.Keith – RIOS SANCHEZ ,Miguel Ángel, Diseño en Ingeniería Mecánica 
de Shigley, 8va edición, McGraw Hill/interamericana editores S.A – México, 2008, p.510 
63

 BUDYNAS, Richard G – NISBETT ,J.Keith – RIOS SANCHEZ ,Miguel Ángel, Diseño en Ingeniería Mecánica 
de Shigley, 8va edición, McGraw Hill/interamericana editores S.A – México, 2008, p.503 
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        64                 Ec. (135) 

  
      

      
 
     

 
 

             

       

Esfuerzo de fluencia a la torsión del alambre: 

     
 

   
     65                  Ec. (136) 

Donde Sut = resistencia a la tensión 

Dw es el diámetro del alambre 

A y m son constantes para estimar la resistencia de tensión mínima de alambres para 

fabricar resortes comunes (ver anexo pag 507 shigley) 

     
                

                          Ec. (137) 

                

Con esta resistencia de tensión mínima se obtendrá el esfuerzo de fluencia (ver anexo 

32). 

                              Ec. (138) 
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La estructura que contiene el mecanismo rectificador, el motor y demás componentes 

serán soportados por dos resortes, es decir que el peso total será divido entre los dos 

resortes, dando como resultado que solo un resorte me tendrá que soportar 505,5 [N]. 

   
         

      
       66                            Ec. (139) 

   
                       

             
 

              

Como se observa Fo es menor al rango que se requiere, por tanto se deberá cambiar el 

diámetro del alambre ó a su vez cambiar el tipo de material del resorte. 

Se escogerá un diámetro de alambre (Dw) = 3,8mm (ver anexo 33) 

   
                        

             
 

             

El diámetro de alambre escogido fue óptimo para el Fo requerido, pero por cuestión de 

factor de seguridad se escogerá como diámetro de alambre 4mm. 

2.6.6.1 Diseño soporte resortes 

Los resortes niveladores tendrán una base para su asentamiento, el cual irá soldado a las 

columnas antes calculadas de la estructura soporte. 

Este soporte hará que los resortes trabajen si existirá algún tipo de desviación en el disco 

de freno para ensamblarse con el acople universal.  

El diseño a proponer es el siguiente: 

                                                           
66

 MOTT, Robert, Diseño de elementos de máquinas, 2
da

 edición, Pearson Educación, México 2006, pág. 
218 



153 
 

 

Figura 2. 52 Diagrama de cuerpo libre 

 

Como se observa al gráfico anterior, este soporte de resortes estará expuesto a la fuerza 

que generará el resorte, por tanto el diseño deberá ser por flexión. 

Se desea obtener la altura de la sección transversal. 

 

Figura 2. 53 Diagrama de cuerpo libre - sección transversal 

 

 

  
   

 
 

Donde: M = momento máximo 

C = distancia desde el centroide de la sección a las fibras exteriores, se probará con una 

altura de la sección transversal de 6mm. 

I = Inercia respecto al posicionamiento de la sección. 

  
                 

           
 

        Fuente: Los Autores 

     Fuente: Los Autores 



154 
 

            

Este valor de flexión se comparará con el esfuerzo de flexión admisible, se utilizará 

acero AISI 1010 (Sy = 235 MPa). 

                  

            

         

                 (Se concluye que el diseño propuesto es correcto) 

2.6.6.1.1 Diseño de la soldadura del soporte de los resortes. 

La soldadura se analizará como esfuerzos en uniones soldadas sujetas a flexión. 

 

Figura 2. 54 Sección transversal especificando soldadura 

 

  
   

 
 

  
       

     
          67                 Ec. (139) 

Donde: b, d y h son dimensiones de la soldadura (ver anexo 34). 

M = momento máximo 
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El material de aporte será E6011, que tiene un Sy = 345 MPa ver anexo 29  

                               

       

2.6.6.2 Diseño del perfil para el soporte de los resortes   

En el mercado existe una gran variedad de perfiles para la fabricación de diversas 

estructuras dependiendo del esfuerzo que tendrán que soportan, o por algunas variables 

que tendrán que satisfacer (espacio, etc). 

Existen dos tipos de perfiles que pueden ser utilizados (tubo rectangular, tubo cuadrado), 

se ha escogido un tubo rectangular tomando en cuenta una variable la cuál es: espacio, 

se sabe que un tubo cuadrado trabajo mejor que un tubo rectangular, pero el esfuerzo 

que tendrá que resistir es pequeño, por esta razón no amerita un perfil tubo cuadrado. 

Diagrama de cuerpo libre: 

 

Figura 2. 55 Diagrama de cuerpo libre perfil -  soporte resortes 

 

Como se observa, este tubo rectangular esta empotrado a los extremos (soldado), este 

perfil será analizado mediante la teoría de falla por esfuerzo cortante máximo. Entonces 

se tiene que: 

     Fuente: Los Autores 
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     √(
 

 
)
 
            68                            Ec. (140) 

Se escogió analizar por este método dado que existen fuerzas que causan flexión y un 

torque que produce torsión. 

Características del perfil (tubo rectangular): 

 Dimensiones perfil: 50mm x 25mm x 2mm 

             

                

  
  

 
 

Donde: M = momento máximo existente. 

c = distancia del centroide a las fibras exteriores. 

I = Inercia del perfil según el posicionamiento. 

El momento máximo se lo obtendrá mediante tablas donde las vigas están expuestas a 

cargas y con diferentes apoyos (ver anexo 35). 

                

  
                 

        
 

           

Torsión en secciones no circulares (ver anexo 36) 

  
 

 
                    Ec. (141) 

Zp (módulo de sección polar) es sustituido por Q 

                                                           
68

 MOTT, Robert, Diseño de elementos de máquinas, 4
ta

 edición, Pearson Educación, México 2006, pág. 
546 



157 
 

 

Figura 2. 56 Dimensionamiento sección transversal 

 

                69
                Ec. (142) 

                                        

              

  
           

           
 

          

Estos valores de esfuerzo flexionante y por torsión serán reemplazados en la fórmula de 

teoría de falla por esfuerzo cortante máximo: 

     √(
       

 
)
 

           

              

Se comprobará el diseño con el esfuerzo admisible para esfuerzo cortante: 
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Se utilizará tubería mecánica con un esfuerzo de fluencia (Sy) = 235 MPa (ver anexo37). 

               

           

Se concluye que: 

      

             

2.6.6.2.1 Diseño de la soldadura 

La soldadura en el perfil rectangular estará sometida a torsión dado que existe un torque 

el cuál tratará de romperla, pero además de torsión la soldadura estará expuesta a flexión 

debido a las fuerzas externas actuando en el perfil. 

 

Figura 2. 57 Perfil rectangular especificando soldadura 

 

 

Diseño por torsión 

Al analizar el perfil rectangular, este generará reacciones en los apoyos por acción de las 

cargas, y estas generarán fuerza cortante y un momento máximo. 

       Fuente: Los Autores 
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La fuerza cortante produce un esfuerzo cortante primario y el momento producirá un 

esfuerzo cortante secundario. 

   
 

 
         

   

 
          70                 Ec. (143) 

Donde: A = el área de la garganta de todas las soldaduras. (Ver anexo 38) 

                        71                Ec. (144) 

 h = garganta de la soldadura. 

b y d = dimensiones del perfil rectangular 

                        

             

V = Fuerza cortante, la fuerza cortante se obtendrá mediante el posicionamiento de las 

cargas y por los tipos de apoyos (ver anexo 35) 

   
         

          
 

           

   
   

 
                   Ec. (145) 

Donde: M = momento máximo existente, el cual genera torsión 

r = distancia desde el centroide de la soldadura hasta el punto de interés. 

J = segundo momento polar de inercia. 

                       72                 Ec. (146) 
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h = garganta de la soldadura 

Ju = segundo momento polar unitario del área. (ver anexo 38) 

    
      

 
                  Ec. (147) 

    
            

 
 

                

             

                        

                              

 

   
   

 
 

   
                  

            
 

           

2.6.7 Diseño del perfil donde irán ubicadas las ruedas 

En este perfil estarán ubicadas las ruedas, como este perfil esta unido por soldadura al 

perfil soporte de los resortes, las fuerzas ejercidas en el perfil soporte de los resortes se 

trasladaran al perfil soporte que se está calculando. 

 

Figura 2. 58 Diagrama de cuerpo libre soporte ruedas 

 

     Fuente: Los Autores 
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RB = 441,87 [N] 

RA = 63,62 [N] 

Mmax = 32,25 [N-m] 

Dimensiones del perfil = 50mm x 25mm x 2mm 

  
   

 
 

  
                 

        
 

       

Las ruedas que se tendrá que colocar serán en base a las reacciones que tengo en el 

perfil, en consecuencia la rueda tendrá que soportar la siguiente carga: 

Carga a soportar por la rueda = 442 [N] = 45 Kgf.  
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CAPÍTULO III 

Generalidades 

En este capítulo se realiza un estudio y análisis detallados para determinar los recursos 

económicos que se ha de emplear en el diseño, construcción, montaje y puesta en 

marcha de una máquina rectificadora de discos de freno para vehículos livianos. 

Para este fin se parte de un análisis que toma en cuenta costos directos y los costos 

indirectos, dentro de estos costos están involucrados los costos de materia prima, costos 

de mecanizado, insumos, costo de montaje, costo de ingeniería, otros, para darnos como 

resultado el costo total de la máquina. 

3. ANÁLISIS DE COSTOS. 

3.1 Breve Introducción.  

 

El análisis de costos, su objetivo principal es determinar el monto total de los recursos 

económicos necesarios para la construcción del proyecto.  

 

El análisis de costos se lo realiza tomando en cuenta los costos directos y los costos 

indirectos.  

Para determinar el costo total directo, se tomará en cuenta los costos parciales de:  

 

 Materiales directos  

 Elementos normalizados  

 Costos de maquinado  

 Costos de montaje 

 

Para poder determinar el costo total indirecto, se tomará en cuenta los costos 

parciales de:  
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 Materiales indirectos  

 Costos de ingeniería  

 Gastos de imprevistos  

 

Con la suma total de los costos directos e indirectos se podrá obtener el costo total de la 

máquina. 

3.2. ANÁLISIS DE COSTOS DIRECTOS.  

3.2.1 Costos de materiales directos.  

Se denominan materiales directos a la materia prima que se empl para construir los 

elementos que conforman la máquina. 

 

MATERIAL CANTI

DAD 

(Kg) 

VALOR 

UNITARIO 

(USD.) 

VALOR 

TOTAL (USD.) 

Acero transmisión AISI 1018 Ø 5/8” 0.5 2.60 1.30 

Acero transmisión AISI 1018 Ø 7” 7.70 3.24 24.96 

Acero transmisión AISI 1018 Ø 3 1/4” 2.40 2.79 6.70 

Acero transmisión AISI 1018 Ø 1 3/4” 3.12 2.13 6.66 

Acero transmisión AISI 1018 Ø 2 1/2” 0.90 2.22 2.00 

Tubo rectangular 50x25x2mm 1 19.40 19.40 

Platina 2”x1/4” 1 18.70 18.70 

Acero perforado AISI 1018  

Ø 210 x Ø 170mm. 

14.415 4.95 56.57 

Plancha acero A - 36  600x285x25 1 83.00 83.00 

Acero AISI 1045 cuadrado  30mm 2.9 5.55 13.75 

Acero AISI 1045 cuadrado  30mm 2 5.50 9.41 

Acero AISI 1045 cuadrado  20mm 0.3 5.60 1.6 
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MATERIAL CANTI

DAD 

(Kg) 

VALOR 

UNITARIO 

(USD.) 

VALOR 

TOTAL (USD.) 

Acero transmisión AISI1018 Ø 1 3/4” 0.60 2.60 1.56 

Acero transmisión AISI 1018 Ø 1 1/4” 0.60 2.60 1.56 

Acero transmisión AISI 1018 Ø 7/8” 0.31 2.63 0.82 

Acero transmisión AISI 1018 Ø 3/4” 0.70 2.60 1.82 

Acero inoxidable AISI 304 Ø 1 1/4” 0.60 8.23 4.94 

Acero inoxidable AISI 304  Ø 1/2” 0.10 8.66 0.87 

Acero inoxidable AISI 304  Ø 4” 2.210 9.02 17.04 

Acero inoxidable AISI 304  Ø 7” 0.270 8.00 2.16 

Acero inoxidable AISI 304  Ø  3/4” 0.210 8.00 1.68 

Acero transmisión AISI 1018 Ø 3 1/2” 2.20 2.60 4.89 

Acero AISI 1045 cuadrado 20mm. 0.50 5.60 2.80 

Acero AISI 1045 chaveta 16mm. 0.32 6.66 1.75 

Acero AISI 1045 chaveta 10mm. 0.120 10.15 1.22 

Bronce fosfórico Ø  1 3/4” 0.70 25.00 14.36 

Acero transmisión AISI 1018 Ø  3/4” 0.80 2.56 2.05 

Acero transmisión AISI 1018 Ø  2” 0.70 2.56 1.79 

Acero perforado AISI  1018   

Ø 90 x Ø 56mm. 

5.50 4.30 19.41 

Acero AISI 1045 Ø  65mm. 3.80 3.82 11.91 

Acero transmisión AISI 1018 Ø  7/8” 0.40 2.63 1.05 

Acero transmisión AISI 1018 Ø 3 1/2” 1.00 2.60 2.60 

Acero inoxidable AISI 304 Ø  3/4” 0.75 8.00 4.92 

Acero transmisión AISI 1018 Ø 2 1/2” 0.70 2.60 1.82 

Bronce fosfórico Ø 1 3/4” 0.62 25.00 12.75 

Acero transmisión AISI 1018  Ø 6” 37.80 3.10 96.18 

Acero transmisión AISI 1018 Ø 2” 0.94 2.60 2.44 

Acero transmisión AISI 1018 Ø 1 1/2” 1.62 2.60 4.21 



165 
 

MATERIAL CANTI

DAD 

(Kg) 

VALOR 

UNITARIO 

(USD.) 

VALOR 

TOTAL (USD.) 

Acero transmisión AISI 1018 Ø 3/4” 1.140 2.60 2.96 

Acero transmisión AISI 1018 Ø 3/4” 0.54 2.60 1.40 

Acero transmisión AISI 1018 Ø 1 1/4” 1.10 2.60 2.86 

Acero perforado AISI  1018   

Ø 50 x Ø 32mm. 

2.15 5.10 9.00 

Rodillo macizo nitrilo Ø 71 x 53mm. 4 11.00 44.00 

Acero AISI 1045 chaveta 10mm. 0.11 10.16 1.12 

Acero AISI 1045 Ø 200mm. 10.20 3.97 40.49 

Plancha Aluminio corrugado (1,22 x 

0.61) utilización 1/4 de plancha. 

1/4 18.57 18.57 

Construcción de macho y hembra de 

guías cola de milano y cuña de ajuste, 

material V155. (Guías desplazamiento 

cuchillas). 

-- 400.00 400.00 

SUBTOTAL 983.13 

Tabla 3. 1 Costos de materiales directos 

 

 

3.2.2 Costos de elementos normalizados.  

 

Son elementos de libre comercialización en el mercado y no necesitan ser alterados o 

modificados  para su uso. 

 

 

 

  Fuente: Aceros Industriales “Guerrero Barreno Hugo Gerardo”, “EGP” Matricería 

 



166 
 

MATERIAL CANTIDAD VALOR 

UNITARIO 

(USD.) 

VALOR 

TOTAL 

(USD.) 

Resortes 4 4.50 18.00 

Rodamiento SKF 61828 1 202.36 202.36 

Rodamiento NTN 6004 ZZC3 1 3.98 3.98 

Rodamiento NTN 6007 ZZC3 4 7.95 31.80 

Rodamiento NTN 6016 ZZC3 1 53.22 53.22 

Rodamiento NTN 6008 ZZC3 2 10.75 21.51 

Abrazadera inox.1/2 x 3/4  1 0.27 0.27 

Motoreductor monofásico 2Hp 1 716.69 716.69 

Seguros E68 2 2.65 5.30 

Abrazadera inox. 1/2x10 D230 1 3.74 3.74 

Prisionero Ø 3/8 x 1/4” 4 0.35 1.40 

Prisionero Ø 3/8 x 2” 1 0.55 0.55 

Prisionero Ø 3/16 x 5/16” 2 0.10 0.20 

Perno Allen inox. Cabeza plana  

Ø 5/16 x 1” 

3 0.24 0.72 

Prisionero Ø 1/4 x 1/2” 1 0.05 0.05 

Arandela a presión inox. Ø 7/16” 1 0.13 0.13 

Pernos Ø 7/16 x 2”  4 0.895 3.58 

Perno Allen Ø 5/16 x 1”  10 0.24 2.40 

Perno Allen #10 x 1/2” (3/16”) 2 0.035 0.70 

Perno Allen inox. Ø 1/2” x 2” 6 1.45 8.70 

Perno Allen Ø 3/8” x 3” 2 0.70 1.40 

Perno Ø 3/8” x 2” 2 0.25 0.50 

Tuerca 5/16” 12 0.05 0.60 

Tuerca inox. 3/8” 2 0.15 0.30 

Arandela presión inox. Ø 5/16” 21 0.06 1.26 

Perno Allen inox. Ø 5/16” x 1” 20 0.36 7.20 
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MATERIAL CANTIDAD VALOR 

UNITARIO 

(USD.) 

VALOR 

TOTAL 

(USD.) 

Perno Allen  Ø 1/2” x 1 1/4” 2 0.20 0.40 

Arandela a presión  Ø 3/8” 2 0.04 0.08 

Perno Allen  Ø 5/16 x 1” 9 0.24 2.16 

Seguro interior  E68 1 2.23 2.23 

Rodamiento CMB 6003 2RSC3 1 0.88 0.88 

Prisionero Ø 3/8 x 1” 2 0.45 0.90 

Rodamiento 6805 2RS 8 6.50 52.00 

Arandela a presión  Ø 3/8” 8 0.04 0.32 

Perno Allen  Ø 3/8 x 1 1/4” 8 0.20 1.60 

Perno Allen #10 x 1/2” (3/16”) 3 0.035 0.11 

Anillo seger  E60 8 4.40 35.20 

Seguro E42 2 1 2.00 

SUBTOTAL 1184.44 

Tabla 3. 2 Costo de elementos normalizados 

 

3.2.3 Costos de maquinado.  

 

Es el valor de la mano de obra directa empleada en máquinas herramientas y 

equipamiento eléctrico utilizadas en el proyecto. 

 

 

 

 

 

  Fuente: Lider en movimiento “Hivimar”, Maquinaria Industrial “BKB”, “Castillo Hermanos” 
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MÁQUINA COSTO POR MÁQUINA 

MAS MANO DE OBRA 

(USD/H) 

TIEMPO 

TOTAL (H) 

VALOR 

TOTAL 

(USD.) 

Torno 14.00 50 700.00 

Fresadora 16.00 5 80 

Soldadura 20.00 8 160 

Taladro 10.00 10 100 

Dobladora 20.00 1 20.00 

Corte Cizalla 20.00 1 20.00 

SUBTOTAL 1080.00 

Tabla 3. 3 Costo de maquinado 

 

 

3.2.4 Costo de montaje.  

 

Es el costo de la mano de obra necesaria para el armado y ensamblado de cada una de 

las partes y accesorios. Se considera el trabajo de 2 personas durante 5 días, con un costo 

de $ 25 diarios c/u, teniendo un costo total de $ 250.00 

3.2.5 Costo total directo. 

COSTOS VALOR (USD.) 

Materiales directos 983.13 

Elementos normalizados 1184.44 

Costos de maquinado 1080.00 

Costos de montaje 250.00 

SUBTOTAL 3497.57 

Tabla 3. 4 Costo total directo 

 

 

 Fuente: Mecánica Industrial Velasteguí, “EGP” Matricería,  Fundación Proyecto Salesiano, Metalmecánica Diego Rodríguez. 

 

       Fuente: Los Autores 
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3.3. ANÁLISIS DE COSTOS INDIRECTOS. 

3.3.1 Costos de materiales indirectos.  

Los materiales indirectos son los que se utilizan en la preparación de la materia prima, 

no forman parte en los mecanismos. 

 

MATERIAL CANTIDAD VALOR 

UNITARIO 

(USD.) 

VALOR 

TOTAL 

(USD.) 

Lijas de agua # 180 2 0.40 0.80 

Cuchilla torno HSS 3/8  x 4” 2 7.60 15.20 

Machuelo HSS 3/16” 1 7.00 7.00 

Machuelo HSS 5/16” 1 9.80 9.80 

Broca recubierta titaniun 1/8” 6 0.38 2.28 

Machuelo HSS 3/8” 1 12.99 12.99 

Broca cobalto 1/4” 2 2.23 4.46 

Discos de corte 2 5.00 10.00 

Broca cobalto 3/16” 2 2.00 4.00 

Lima redonda “bastarda”   1 9.50 9.50 

Grasa 1 5.00 5.00 

Suelda amarilla 1 1.00 1.00 

Guaipe 15 0.10 1.50 

Electrodos 7018 1Kg 7.00 7.00 

Electrodos 6011 1Kg 7.00 7.00 

SUBTOTAL 97.53 

Tabla 3. 5 Costo de materiales indirectos 

 

 

 

 

       Fuente: “Castillo Hermanos” 
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3.3.2 Costos de ingeniería.  

 

Es el costo en que el ingeniero con experiencia en diseño de maquinaria industrial ha 

dedicado durante un tiempo determinado. Se emplean aproximadamente unas 80 horas. 

Un ingeniero con estas características percibe un mínimo de $ 15 por cada hora 

ingenieril, por lo tanto el costo del diseño es 1200 dólares.  

 

3.3.3 Gastos de imprevistos.  

 

Son los costos de movilización de personas y transporte de materiales. Se estima unos 

$40 dólares aproximadamente. 

 

3.3.4 Costo total indirecto. 

COSTOS VALOR (USD.) 

Materiales indirectos 97.53 

Costos de ingeniería 1200.00 

Gastos de imprevistos 40.00 

SUBTOTAL 1337.53 

Tabla 3. 6 Costo total indirecto 

 

 

 

 

 

 

        Fuente: Los Autores 
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3.4 COSTO TOTAL DE LA MÁQUINA. 

COSTOS VALOR 

(USD.) 

Directos 3497.57 

Indirectos 1337.53 

SUBTOTAL 4835.10 

TOTAL (+20% Utilidad) 5802.12 

Tabla 3. 7 Costo total de la máquina 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

    Fuente: Los Autores 
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CONCLUSIONES: 

 La importancia del estudio de cada una de las propiedades de los diferentes 

materiales utilizados son esenciales para conseguir un óptimo diseño. 

 Los esfuerzos permisibles en el diseño mecánico son utilizados para compararlos 

con los esfuerzos reales, los cuales nos permiten tener un óptimo factor de 

seguridad según la aplicación que se desee. 

 El diseño de los diferentes elementos están basados en el límite de fluencia, es 

decir el límite de elasticidad (Sy), esto permitirá tener un diseño seguro. 

 Para cada material existe la revolución adecuada para maquinarlo, a la cual debe 

girar y esta depende de la velocidad de avance, además existe buriles de corte 

para cada material, con esto se garantizará que en el proceso de maquinado no 

exista dificultades para realizarlo. 

 Un eje hueco funciona mejor que un eje sólido en torsión, dado que en el eje 

sólido el cortante llega a ser cero en el centro del mismo. 

 Existen rodamientos para diferentes tipos de carga, lo importante es saber 

identificar el tipo de carga para poder seleccionar el rodamiento correcto. 

 El proyecto ejecutado es de menor costo con respecto a otras máquinas de 

similares características con la misma capacidad de producción.  

 La utilización de materia prima disponible en el mercado nacional, hace que sea 

una máquina competitiva, lo cual es rentable para su comercialización.  

 El proyecto ejecutado reduce considerablemente el tiempo de mantenimiento del 

sistema de frenos de disco que al realizarlo de manera habitual. 

 Llegar a una perfección en paralelismo de las caras del disco de freno es lo 

esencial para tener un frenado uniforme y así tener menos distancia al momento 

del frenado. 

 La eliminación del tiempo de montaje y desmontaje del disco de freno al realizar 

el mantenimiento del sistema de frenado ha logrado que este proyecto sea óptimo 

para su estudio, análisis y fabricación. 
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RECOMENDACIONES: 

 

 Es importante tomar en cuenta las diferentes propiedades de los materiales, ya 

que son estas las que garantizarán un óptimo diseño mecánico. 

 El estudio y análisis de los diferentes tipos de esfuerzos a los que pueden estar 

expuesto un elemento es muy importante, ya que existen esfuerzos puros y 

combinados. 

 Cada material tiene diferentes propiedades, por lo cual al momento de realizar 

una soldadura es de importancia soldar con el material de aporte correcto, ya que 

si no se lo hace, podría sufrir una rajadura. 

 Al realizar un tratamiento térmico en un acero, debemos investigar que 

reacciones secundarias podría sufrir este, ya que existen aceros que se deforman 

considerablemente después de un tratamiento térmico. 

 Lograr una perfecta concentricidad al realizar el rectificado del disco, es de 

suma importancia para que el eje móvil de la máquina rectificadora no sufra 

esfuerzos adicionales, ya que estos podrían averiarlo. 

 Es importante concluir un diseño con el mecanismo más óptimo para el trabajo 

que vaya a realizar, es por eso la importancia del estudio de diferentes 

mecanismos los cuales puedan cumplir con los requerimientos. 

 Al manipular la máquina son esenciales normas de seguridad, las cuales nos 

protegerán de cualquier eventualidad. 
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Protocolo de pruebas  

Al término del diseño y fabricación de la máquina rectificadora de discos de freno portátil 

para vehículos livianos será necesario realizar un protocolo de pruebas, el cual consta de: 

 Verificación de dimensiones generales. 

 Verificación de materiales utilizados. 

 Verificación de juntas empernadas, soldadura, y apariencia 

 Comprobación de funcionamiento sin carga y con carga. 

Verificación de dimensiones generales: 

 

 

 

 

Dimensiones generales Instrumento a utilizar Valor estimado Valor medido Tolerancia

si no

Largo(mm) flexómetro 772 ± 1

Ancho(mm) flexómetro 778 ± 1

Alto(mm) flexómetro 801 ± 1

Aprobado



Verificación de apariencia: 

 

 

Verificación de juntas empernadas, soldadura  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Nombre Especificaciones Recubrimiento Si No

Mecanismo movimiento eje principal Sin aristas vivas Pintura

Soporte para mecanismo rectificador Sin aristas vivas Pintura

Mecanismo caja móvil Sin aristas vivas Pintura

Mecanismo movimiento longitudinal Sin aristas vivas

Mecanismo avance transversal cuchillas Sin aristas vivas Pintura

Mecanismo posición - anclaje Sin aristas vivas Pintura

N° Elemento Especificaciones

si no

1 Elementos móviles
Verificar visualmente que los elementos móviles se encuentren cubiertos. 

Tales como: eje motriz, motor

2 Juntas empernadas Verificar visualmente juntas empernadas de toda la máquina

3 Máquina en general
Verificar que el recubrimiento de pintura de todos los elementos pintados 

tengan un buen acabado.

Aprobado



Comprobar funcionamiento 

El funcionamiento de la máquina rectificadora de discos de freno se lo deberá realizar sin 

carga y con carga, observando que no presente ninguna anomalía. 

 

 

Verificar acabado 

Al término de la rectificación del disco de freno será necesario verificar dimensiones y el 

acabado superficial: 

 

 

N° Detalle Con carga Sin carga

Si No

1

Verificar que los botones de 

encendido y apagado 

funcionen correctamente

•

2

Verificar que no exista 

movimientos anormales 

(descentramiento).

•

3

Verificar que no exista 

movimientos anormales 

(descentramiento).

•

4

Verificar que el torque del 

motor sea el correcto para la 

máxima profundidad.

•

5

Verificar que no exista 

vibraciones que afecten al 

rectificado del disco de freno.

•

Aceptado

N° Verificar Instrumento a utilizar

Si No

1

Que al término de la rectificación del disco 

de freno la medida entre las caras sean 

iguales alrededor de este con una tolerancia 

de ± 0,2mm

Calibrador pie de rey/ 

micrómetro 0 - 50mm

2 Acabado superficial (N6) sentidos (vista y tacto)

Aceptado
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Manual de Mantenimiento 

El mantenimiento periódico en el sistema de frenado es muy importante para garantizar un 

frenado uniforme y reducir la distancia del mismo. 

Esta máquina permite realizar un rectificado de calidad en las caras del disco de freno, y 

esta también requiere de un plan de mantenimiento, el cual constará de: 

1. Engrasar tornillo. 

El engrasado del tornillo elevador deberá realizarse 3 veces en la semana antes de ponerla 

en funcionamiento, así se garantizará que tanto el tornillo de potencia como la tuerca 

alarguen su vida útil disminuyendo el desgaste entre ellos. 

2. Limpiar y lubricar guías de desplazamiento. 

La limpieza de las guías de desplazamiento transversal es esencial para evitar desgaste 

entre ellas, asegúrese de que no exista ninguna partícula extraña sobre ellas (viruta 

metálica, polvo, etc)  para poderlas aceitar. 

Esto se lo realizará cada día antes de poner en funcionamiento la máquina, el tipo de aceite 

a utilizar será un PDV Guíalub tiene la característica de ser un lubricante antidesgaste. 

Mantener limpio y aceitado el eje de deslizamiento longitudinal garantizará que el desgaste 

sea imperceptible, esto se lo realizará semanalmente utilizando un aceite PDV Guíalub. 

3. Engrasar rodamiento. 

El rodamiento SKF 61828 es el rodamiento principal del eje móvil, el cual por su gran 

tamaño no posee tapas en sus extremos, por tanto debe ser engrasado mensualmente. 

Este mantenimiento se lo realizará por un grasero ubicado en el eje móvil que se conecta 

directo con el rodamiento, se utilizará SKF LGMT 3 que se caracterizara por ser para 

rodamiento mayor a 100mm de diámetro y nivel medio de exigencia. 

 

 



4. Cambio de rodamientos. 

Para el cambio de rodamiento se lo realizará según las horas de trabajo de los mismos bajo 

especificaciones del catálogo SKF de rodamientos rígidos de bolas. 

Existen rodamientos que no llegarán a cumplir el tiempo de horas estimado, el rodamiento 

que deberá ser cambiado será el 61828 y el 6016  en un lapso de tiempo de trabajo de 

20000 a 30000 horas (ver anexo 23). 

5. Verificar ajuste de uniones empernadas. 

La verificación de uniones empernadas se lo realizará cada 6 meses, con esto se garantizará  

que los pernos tengan precarga, las herramientas a utilizar serán llaves tipo Allen de 3, 5, 6, 

8 y 10 mm. 

6. Afilado de cuchillas. 

Para mantener siempre una calidad superficial sobre las caras del disco de freno se 

verificará el afilado de las cuchillas, este proceso de mantenimiento se lo realizará cada vez 

que se lo requiera, utilizando un afilador de cuchillas. 

7. Aspecto de la máquina. 

Verificar el aspecto de la máquina, esto se lo realizará semanalmente. Con este proceso se 

garantizará mantener a la máquina en buenas condiciones visuales. 

 

 

 

 

 

 

 



Manual de Operación 

Los siguientes pasos que se detallarán a continuación son para la correcta manipulación y 

puesta en marcha de la máquina rectificadora de discos de freno: 

1) Verificar que todos los mecanismos de la máquina funcionen correctamente a 

excepción del eje móvil, que se lo verificará cuando el motor funcione en vacío. 

2) Verificar mecanismo eje móvil, esto se lo realizará encendiendo en motor y 

haciéndolo funcionar en vacío por un período no mayor a 30 segundos (este paso se 

lo realizará una vez cada día antes de empezar a rectificar). 

3) Verificar que el acople universal sea el indicado para el disco de freno a rectificar, si 

no lo es cambiar por el adecuado, verificar su correcto montaje y ajuste utilizando 

una llave Allen de 6mm. 

4)  Quitar la rueda y el cáliper de freno. 

5) Enlazar el acople universal con el disco de freno, verificar centramiento y 

coincidencia de caras. 

Si esta todo correcto ensamblar utilizando los espárragos del disco de freno. 

6) Conseguir que las cuchillas tanto izquierda como derecha casi rocen las caras del 

disco de freno, esto se lo realiza para poder encerar y así dar la profundidad 

requerida. 

7) Puesta en marcha del motor, verificar que el sentido de giro sea el correcto según la 

posición de las cuchillas. 

8) Rozar la cuchilla izquierda y derecha en las caras de disco respectivamente, 

posteriormente retirarlas hacia afuera del mismo. 

9) Dar profundidad (max 0,6mm por lado), ajustar los portaherramientas y poner en 

marcha el avance transversal. 

10) De 5 a 10 mm antes de que la cuchilla entre en la zona de la  campana del disco de 

freno parar el avance transversal, retirar las cuchillas y poner en marcha opuesta el 

avance transversal. 

11) Parada del motor, desensamblar acople universal – disco de freno. 

12) Verificar el rectificado por medio del tacto (rugosidad N6). 

13) Ensamblar cáliper y colocar la rueda. 
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Anexo 1 

Normagrama para obtener presiones específicas Ks 

 



Anexo 2 

Diámetros y áreas de roscas métricas de paso grueso y fino (sistema internacional) 

 

 

 



Anexo 3 

Clases métricas de propiedad mecánica de pernos, tornillos y birlos de acero 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



Anexo 4 

Dimensiones de tuercas hexagonales 

 



Anexo 5 

Factor de diseño 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



Anexo 6 

Manual de aceros especiales (BÖHLER AISI 1018 – transmisión) 

 



Anexo 7 

Parámetros en el factor de la condición superficial de Marín 

 

 

 

 

Anexo 8 

Efecto de la temperatura de operación en la resistencia a la tensión del acero 

 

 



Anexo 9 

Sensibilidad a la muesca de materiales sometidos a torsión inversa 

 

 

Anexo 10 

Eje redondo con filete en el hombro en torsión. 

   
  

 
  donde c = d/2 y J =        

 



Anexo 11 

Sensibilidad a la muesca en el caso de aceros y aleaciones de aluminio sometidos a 

flexión inversa de cargas axiales inversas. 

 

 

Anexo 12 

Eje redondo con filete en el hombro en flexión. 

   
  

 
  donde c = d/2 y I =        

 



Anexo 13 

Diámetros y áreas de rocas unificadas de tornillo UNC y UNF (sistema inglés) 

 

 

 

 

 

 

 

 



Anexo 14 

Procedimiento sugerido para determinar la rigidez del sujetador 

 

 

 



Anexo 15 

Coeficientes de fricción f de pares roscados 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



Anexo 16 

Características motor y reductor 

 



Anexo16-1 

Dimensiones motorreductor ROSSI 

MR V 535 UO4E – 90S 4 277.480 – 60 B5/110 B3 i=15,5 

 

 

 



Anexo 17 

Hoja técnica motorreductor ROSSI MR V 535 90S 4 

 



Anexo 18 

Nomogramas para calcular la longitud efectiva o columnas 

 



Anexo 19 

Tabla C36 (Tensión admisible para miembros de compresión) 

 



Anexo 20 

Comparación tipos de cojinetes con tipos de cargas 

 

 

 

 

Anexo 21 

Factores radiales y de empuje para cojinetes de hilera única, ranura profunda 

 

 



Anexo 22 

Factores de velocidad y de vida útil para cojinetes de bolas y de rodamientos 

 

Anexo 23 

Vida útil de diseño recomendada para cojinetes 

 



Anexo 24 

Rodamiento rígido de bolas código SKF 6004 

 



Anexo 25 

Rodamiento rígido de bolas código SKF 61828 

 



Anexo 26 

Rodamiento rígido de bolas código SKF 6012 

 



Anexo 27 

Rodamiento rígido de bolas código SKF 6008 

 



Anexo 28 

Tamaños mínimos de soldadura para placas de gran espesor 

 

 

 

Anexo 29 

Propiedades mínimas del metal de aporte 

 

 

 

 



Anexo 30  

Tipos de resorte 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



Anexo 31  

Aceros al alto carbono y de aleación para resortes 

 

 

 

 

 

 



Anexo 32 

Esfuerzos de torsión máximos permisibles de resortes helicoidales de compresión en 

aplicaciones estáticas 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



ANEXO 33 

Calibres de alambre y diámetros para resortes 

 

 

 

 

 



Anexo 34 

Propiedades flexionantes de las soldaduras de filete 

 

 

 



Anexo 35 

Viga empotrada en los extremos 

 



Anexo 36 

Torsión en secciones no circulares 

 

 

 

 

 

 



Anexo 37 

Características tubería estructural 

 

 



Anexo 38 

Propiedades torsionales de las soldaduras de filete 

 

 

 

 

 

 



Anexo 39 

Rodamiento rígido de bolas código SKF 61805 
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