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TITULO: 
 
DISEÑO, CONSTRUCCIÓN Y MONTAJE DE UN FRENO PARA LA UNIDAD 
GENERADORA NUMERO UNO DE LA PLANTA HIDROELECTRICA DE ZARAGOZA 
DE LA ELECTRIFICADORA DE SANTANDER S.A. E.S.P.

*
 

 
 
 
AUTORES: 
 

Edinson Bolívar Mejía, Nicolás Hernández Avendaño  
 
 
PALABRAS CLAVES: 
 
Frenos, hidráulica, generación eléctrica, hidroeléctrica, control y fricción. 
 
 
DESCRIPCIÓN: 
 
 La electrificadora de Santander S.A. E.S.P. en su planta hidroeléctrica de Zaragoza 
cuenta con tres unidades de generación, las cuales carecen de sistemas de frenado, sus 
operarios en la actualidad frenan las maquinas mediante un tablón de madera, el cual 
introducen entre el volante de inercia de la máquina y el piso, atentando contra su 
seguridad  y la de la unidad. 
 
Una forma de aumentar la seguridad de la planta y disminuir los tiempos de parada es 
diseñando e implementando un sistema de frenado moderno y eficiente, que se opere de 
forma segura y no afecte la integridad de la maquina y los operarios. Gracias a la 
geometría de la unidad que posee un volante de inercia, se desarrolla un sistema de 
frenado basado en el modelo de freno de disco, accionado hidráulicamente y con control 
eléctrico. 
 
La Universidad Industrial de Santander por medio de sus estudiantes, tiene el 
compromiso de brindar soluciones ingenieriles a la comunidad y la industria, fue así 
como se planteo, desarrollo e implemento el proyecto; obteniendo como resultado una 
optima solución a una importante necesidad perteneciente a una de las industrias más 
grandes de Santander como es la Electrificadora de Santander (ESSA S.A E.S.P), 
logrando con ello estrechar cada vez más las relaciones entre la comunidad y la 
universidad. 

                                                 
* Trabajo de grado 

Facultad de ingenierías Físico-Mecánicas. Escuela de ingeniería mecánica, Director Abel 
Parada Corrales, Ingeniero Mecánico.  
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DESIGN, CONSTRUCTION AND INSTALLATION OF A BRAKE FOR   
GENERATING´S UNIT NUMBER ONE, OF THE HYDROELECTRIC´S PLANT 

ZARAGOZA FOR THE ELECTRIFICADORA DE SANTANDER S.A. E.S.P.  
 
 
 
 
AUTHORS: 
 

Edinson Bolívar Mejía, Nicolás Hernández Avendaño  
 
 
KEY WORDS: 
  
Brakes, hydraulic, electric generation, hydroelectric, control and friction 
 
 
DECRIPTION:  
 
The ELECTRIFICADORA DE SANTANDER S.A. E.S.P. Its hydroelectric plant in 
Zaragoza has three generating units, which have no brake systems, their operators 
currently holding back the machines through a wooden plank, which introduced between 
the flywheel of the machine and the floor, an attempt on his safety and the of the unit. 
 
One way to increase security and reduce plant downtime is designing and implementing 
a modern and efficient braking, that it operates safely and not affects the integrity of the 
machine and operator, due to the geometry of the unit which has a flywheel, develops a 
braking system based on the model of disc brake, hydraulically and electrically controlled. 
 
The Industrial University of Santander through their students, are committed to provide 
engineering solutions to the community and industry, was well as raised, developed and 
implemented the project, resulting in a optimal solution to a important need for belonging 
to one of the largest industries in Santander as is The Electrificadora de Santander 
(ESSA S.A E.S.P), thus achieving ever closer relations between the community and the 
university. 
 

  

                                                 
 Project of degree 

 Faculty of physical-Mechanical Engineering. School of Mechanical engineering, 
Director: Abel Parada Corrales, Mechanical Engineer.  
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INTRODUCCIÓN 

 

En un país en desarrollo como el nuestro la demanda energética cada vez 

es mayor, destacándose  la  energía eléctrica ya que tanto en hogares 

como en industria la utilización de equipos eléctricos se ha convertido en 

una necesidad básica, obligando a las empresas encargadas de la 

generación mantenerse a la vanguardia y haciendo que sus plantas de 

generación  cada vez sean más eficientes y confiables.  

 

La Electrificadora de Santander es una de las empresas pioneras en la 

generación de energía eléctrica en el país y por tanto vive en un continuo 

proceso de mejoramiento y optimización de sus procesos. Por tal razón, 

necesitan  la adecuación y modernización de algunos equipos antiguos 

que  originalmente venían escasamente equipados, careciendo  de 

mecanismos de frenado, siendo ésta una necesidad primordial de la 

unidad por seguridad y operación ya que es necesario detenerla 

rápidamente cuando se saca de servicio, ya sea por emergencia o por 

parada regular de mantenimiento y contar con un sistema auxiliar de 

control de velocidad en tal caso que el regulador falle. 

 

Los sistemas de frenado son dispositivos de seguridad primordiales en 

cualquier maquinaria que posea elementos en movimiento, y más aun si 

hay interacción entre personas y la maquina. Existen muchos modelos de 

sistemas de frenado, los cuales han venido evolucionando a través de la 

historia buscando mayores niveles de seguridad y mejores eficiencias, 

entre los más utilizados y de mejor desempeño e encuentra el modelo de 

freno de disco, el cual por lo general es accionado por un fluido. 

 

La Universidad Industrial de Santander por medio de los estudiantes tiene 

el compromiso de brindar soluciones ingenieriles eficientes a los 

problemas de la comunidad y colaborar con el desarrollo tecnológico de la 

industria del departamento, en este caso la electrificadora se Santander. 
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La electrificadora de Santander en su afán de optimizar sus procesos,  el 

rendimiento de sus plantas y garantizar un buen espacio de trabajo que 

de confianza y seguridad al operario. Debido a la alta demanda energética 

actual se requiere de una total eficiencia en los procesos de generación, 

lo cual implica unos tiempos de parada para mantenimiento y sacadas de 

operación más cortos y la máxima disponibilidad de los equipos.  

 

Con este trabajo de grado se busca reemplazar una práctica de frenado 

rudimentaria que se tiene en la planta hidroeléctrica de Zaragoza, por un 

nuevo sistema de frenado que cumpla con los requerimientos de la 

empresa referentes a la seguridad industrial y la eficiencia en procesos de 

parada y mantenimiento.  
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1. GENERALIDADES DE LA ELECTRIFICADORA DE SANTANDER  

S.A. E.S.P (ESSA) Y DE SU PLANTA HIDROELECTRICA DE 

ZARAGOZA 

 

1.1  GENERALIDADES DE LA EMPRESA1 

LA ELECTRIFICADORA DE SANTANDER S.A. E.S.P. (ESSA) cuenta con 

más de 115 años de experiencia en el sector eléctrico colombiano y 

actualmente está integrada por cuatro  negocios: Generación, 

Transmisión, Distribución y Comercialización de energía eléctrica.  

 

La ESSA tiene una cobertura del 96.20% (99.85% Urbana y 87.34% 

Rural) y con el fin de atender sus clientes, el Negocio de Transmisión y 

Distribución dispone de 66 subestaciones (de Transmisión, 

Subtransmisión y Distribución) y más de 33.000 km de redes.  

 

Comercializa energía en un total de 96 municipios de Santander, Norte de 

Santander, Boyacá, Cesar, Antioquia y Bolívar; La ESSA atiende Grandes 

Consumidores de energía eléctrica en Santander, en la Zona del Eje 

Cafetero y Bogotá. El mercado atendido está compuesto por más de 

492.502 clientes que diariamente consumen en promedio más de 

3'000.000 kWh.  

 

La ESSA es una compañía que tiene como objetivo principal generar valor 

agregado y crecimiento con rentabilidad. El fortalecimiento tecnológico 

nos permite optimizar los procesos asociados con la atención a nuestros 

clientes. Se obtuvo con éxito la Certificación de la Calidad, NTC ISO 

9001: 2000.   

                                                 
1 Tomado de www.essa.com 
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Está consolidando una cultura integral sustentada en la innovación, el 

cambio y la mejora continua, que le permita, incrementar la productividad, 

la calidad de los servicios y el fortalecimiento de la imagen corporativa.  

1.1.1 Misión  

Participar en negocios del sector energético con tecnología, efectividad, 

calidad y rentabilidad para el engrandecimiento y bienestar de nuestros 

clientes, empleados y accionistas.  

Somos un factor de progreso de la región y del país, haciendo el mejor 

aprovechamiento de los recursos, preservando el medio ambiente y su 

desarrollo sostenible. 

1.1.2 Visión 

La Electrificadora de Santander E.S.P. será una empresa competidora en 

los mercados en que participe, modelo en el sector energético por su 

orientación al cliente, a la creación de valor para sus accionistas y en el 

uso de las mejores prácticas de gestión.  

Como consecuencia en el 2010 su rentabilidad deberá superar el costo de 

capital.  

1.2 Central Hidroeléctrica De Zaragoza 

 

La central hidroeléctrica de Zaragoza está concebida como una central filo 

de agua, tiene su captación sobre el rio Surata aguas debajo de la 

confluencia del rio Tona (Figura 2), tiene una potencia instalada de 1.56 

MW y una potencia neta de 1.2 MW. Su primera unidad entro en servicio 

en 1932 y las unidades 2 y 3 en los años 1937 y 1950 respectivamente. 
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Figura 1. Central hidroeléctrica de Zaragoza 

 

 

 
Figura 2. Ubicación Hidroeléctrica de Zaragoza 
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1.2.1 Conformación 

1.2.1.1 Presa: 

Es del tipo vertedero, en concreto ciclópeo. Actualmente existe una sola 

compuerta tipo fusible y compuesta por tablones de madera. 

 

 
1.2.1.2 Bocatoma: 

 

Es el lugar de captación de agua, actualmente se encuentra en su mayor 

parte colmada de material de arrastre, lo cual impide el acceso libre al 

canal de conducción 

 

1.2.1.3 Canal de conducción: 

 

Tiene aproximadamente una longitud de 1770 metros y un área promedio 

de 3.9 metros cuadrados (2.9m. de ancho x 1.5m. de alto) y una 

pendiente promedio de 0.4%. El caudal de diseño de la conducción es de 

7 m3/s, para una velocidad de 1.8 m/s. 

 

 
Figura 3. Canal de conducción  

 
1.2.1.4 Compuertas: 
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La planta posee veinticuatro (24) compuertas ubicadas desde la 

bocatoma hasta el tanque de presión las cuales son utilizadas para 

limpieza de sedimentos que se acumulan durante el proceso de 

generación hidráulica. 

 

1.2.1.5 Desarenador: 

 

Es el encargado de recibir la arena y el sedimento proveniente del canal 

de conducción. Es una estructura de concreto de 52 metros de longitud y 

24 metros en su parte más ancha, posee dos compuertas de admisión y 

posee una inclinación para desalojar los sedimentos a través de cuatro 

compuertas manuales. 

 

1.2.1.6 Tanque de carga: 

 

Está ubicado  al final del canal de conducción construido en concreto 

reforzado. Sus dimensiones son aproximadamente de 18 m X 12 m se 

encuentra dividido en dos compartimientos a saber el de la derecha que 

se comunica directamente con las rejillas y la entrada a la tubería de 

presión y se utiliza en épocas de verano en que el agua trae pocos 

sedimentos. 

La entrada de agua se controla por dos compuertas manuales y sirve para 

cortar el suministro de agua cuando se presente alguna emergencia, en 

épocas de lluvia se utiliza un bypass o compartimiento de la izquierda 

cuyo fin es permitir una previa decantación antes de entrar a la tubería de 

presión. 

El vertedero de excedentes localizado aguas arriba del tanque de presión 

admite un aumento en la altura de su cresta con el objeto de aprovechar 

mayor  caudal. 
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Figura 4. Tanque de presión y compuertas 

 

1.2.1.7 Tubería de presión: 

 

Es una sola tubería para los tres grupos de generación, es de lámina de 

6.35mm de espesor, en acero remachado con un diámetro de 1.5 m Y 

120 m de longitud. La diferencia de nivel entre el tanque de carga y la sala 

de maquinas es de 36 metros. 

 

El caudal que transporta es de 5 m3/seg. el cual alimenta las tres 

unidades en funcionamiento. 

 

 
Figura 5. Tubería de presión  
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1.2.1.8 Casa de maquinas: 

 

Es el sitio donde se encuentran los grupos mecánicos y eléctricos para la 

generación de energía eléctrica así como los equipos auxiliares usados 

para su funcionamiento y operación: válvulas de admisión, tres unidades 

integradas con sus respectivas turbinas, generador, excitatriz, regulador y 

tableros de control. 

 

 
Figura 6. Casa de maquinas  

 

1.2.2 CONSTITUCIÓN CASA DE MÁQUINAS 

 

1.2.2.1 Válvula de admisión: 

 

Es una válvula manual de compuerta, está ubicada junto a la turbina, con 

el propósito principal de controlar el paso de agua durante la puesta en 

marcha y sacadas de funcionamiento de la unidad generadora. 

 

Datos técnicos: 

Tipo de compuerta con volante manual. 

Caudal: 1.5 m3/seg. 

Diámetro: 70 cm. 
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Presión: 3.5 bares 

 

1.2.2.2 Turbogrupo: 

 

Está compuesto por el grupo turbina – generador del tipo horizontal, 

acoplado directamente con sus respectivos ejes. 

 

 Turbina 

 

Es el equipo encargado de recibir la energía hidráulica, que posee el agua 

(manifestada en una presión de 35 bares y un caudal de 1.5m3/seg.) y 

transformarla en energía mecánica por medio de los alabes del rodete 

desarrollando en su eje un torque y una velocidad angular de 720rpm. 

Equivalente a una potencia de 650 KVA. 

 

Datos técnicos: 

Tipo:     Francis horizontal 

Material    Acero inoxidable 

Cabeza neta:   36 metros 

Caudal:   1.5 metros cúbicos por segundo 

Velocidad:   720 rpm. 

Fabricante:   Aktiebolaget Finshvttans Brunk “Suecia” 1948 

 

 Eje de la turbina 

 

Es la pieza en la cual se manifiesta la potencia de la turbina, y por medio 

del cual es transmitida al generador, tiene una longitud de 1.5 metros y un 

peso de 155 kg. 

 

 Sistema de distribución 
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Está compuesto por alabes directrices, los seleccionadores por medio de 

brazos que tienen su mando en el regulador de la turbina gradúan la 

potencia hidráulica que se le suministra a la turbina. 

 

 Regulador de velocidad 

 

Características técnicas: 

Tipo    KT 

Capacidad:    15mkp 

Aceite:   Teresso 68 

Año de fabricación:  1931 

Fabricante:   AKTIE BOLAGET FINNSH VTTAN 

Central de accionamiento: Bomba mecánica para presión de aceite 

 
 

 
Figura 7.  Turbogrupo 

 

 Generador 
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Es una maquina sincrónica que transforma la energía mecánica 

proveniente del eje de la turbina en energía eléctrica  alterna. 

Para que este fenómeno de transformación ocurra, en el rotor se debe 

crear un campo magnético, suministrado por la corriente proveniente de la 

excitatriz y el movimiento del rotor trasmitido desde la turbina a través de 

los ejes de turbina y generador. 

Estos dos aspectos crean en la bobina del estator una tensión inducida, la 

cual al cerrar el circuito con el transformador o con la carga de la red 

producen una corriente y por consecuencia suministra potencia eléctrica.  

 

Datos técnicos: 

Tipo:    GA 126 sincrónico 

Capacidad:   650 KVA 

Voltaje:   2300 Voltios 

Frecuencia:   60 Hz 

Corriente:   163 Amperios 

Velocidad:   720 rpm. 

Factor de potencia:   0.8 

Numero de polos:  10 

Fabricante:   ASEA (Wasteras Suecia). 

 

 Excitatriz  

 

Marca:   ASEA 

Potencia:   8 KW 

Tensión:   115 V 

Corriente:   69.5 A 
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2.  REQUERIMIENTOS Y FUNDAMENTOS DEL DISEÑO 

  

 

Figura 8. Antiguo sistema de frenado. 

 

2.1 FUNDAMENTACIÓN 

Durante el proceso de desarrollo de nuestro país en las décadas de los 30 

a 50 se construyeron varias hidroeléctricas para la generación de energía, 

para las cuales se trajeron equipos de procedencia por lo general 

europea, en la actualidad varias de estas hidroeléctricas cuentan todavía 

con estos equipos, es el caso se la hidroeléctrica de Zaragoza que 

pertenece a la electrificadora de Santander.  

Estos equipos originalmente venían escasamente equipados, por lo tanto 

carecen de mecanismos de frenado, siendo esta una necesidad primordial 

de la unidad por seguridad y operación ya que es necesario detenerla 

rápidamente cuando se saca de servicio, ya sea por emergencia o por 
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parada regular de mantenimiento y contar con un sistema auxiliar de 

control de velocidad en tal caso que el gobernador falle. 

 

Debido a la necesidad de detener la turbina y  a la falta de un mecanismo 

para esta operación, los operarios de estas unidades han ideado 

mecanismos rudimentarios para frenarlas; en la actualidad lo hacen 

trabando un tablón de madera (figura 8), entre el volante de inercia y el 

suelo, práctica que atenta contra la integridad física de los operarios y  del 

equipo, pues genera esfuerzos transversales en el eje principal del equipo 

, que amenazan el perfecto balanceo que este requiere (figura 9).  

 
Figura 9.  Fuerzas generadas en el eje a causa del antiguo sistema de frenado 

 

 
2.2  REQUERIMIENTOS 

 

Se procede a hacer una visita de obra en el sitio donde se va a instalar el 

freno, es decir en la planta hidroeléctrica de Zaragoza, allí se hacen las 

respectivas solicitudes específicas por parte de los ingenieros de la 

empresa sobre cómo debería funcionar y operar el sistema de frenado 

entre las cuales tenemos: 
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 Debe detener la unidad en el menor tiempo posible; un tiempo no 

mayor a noventa segundos. 

 

 El sistema de frenado debe ser de fácil montaje y mantenimiento. 

 

 Debe actuar aun cuando hayan cortes de energía eléctrica. 

 

 El freno no debe modificar el centro de inercia, la alineación ni el 

balanceo de la maquina. 

 

 La orden de frenado debe hacerse remotamente mediante un 

accionamiento eléctrico situado a una distancia no menor de 3m. 

del mecanismo de frenado. 

 

 El sistema de control deberá ser sencillo, de fácil operación y 

mantenimiento.  

 

 Debe ser accionado hidráulicamente. 

 

 La acción de frenado debe hacerse directamente sobre el volante 

de inercia de la unidad. 

 

 El mecanismo de frenado debe ser de fácil montaje y 

mantenimiento. 

 

Teniendo en cuenta estos parámetros se procede a estudiar y analizar 

los diferentes mecanismos de frenados para posteriormente 

seleccionar el que mejor se adapte a los requerimientos anteriormente 

mencionados. 
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3.  MECANISMOS BÁSICOS DE FRENADO2 

Los frenos son sistemas mecánicos que mediante rozamiento permiten 

regular la velocidad de movimiento de ejes y otros elementos, bien 

Disminuyéndola o bien manteniéndola. Sus  principios de cálculo son 

semejantes a los de los embragues, si bien sus características 

constructivas y algunos de los principios de cálculo han hecho 

conveniente tratarlos en tema aparte. Se puede decir que un embrague 

conecta dos elementos en movimiento mientras que un freno conecta una 

parte móvil l con otra fija 

El trabajo de fricción que generan por la aplicación de una fuerza, produce 

variación de la energía del eje y se manifiesta por un aumento en la 

temperatura del freno que es preciso eliminar de forma rápida para 

impedir sobrecalentamientos que pueden llegar a inutilizar el freno. En 

este capítulo se van a tratar las características constructivas y de cálculo 

de los principales tipos de frenos: 

 

- Zapata externa. 

- Zapata interna. 

- Cinta. 

- Disco. 

 

3.1 FRENOS DE ZAPATA EXTERNA 

 

En esencia constan de un bloque, denominado zapata, que actúa sobre la 

superficie lateral de un cilindro, denominado tambor, unido sólidamente al 

elemento a frenar. La zapata, montada sobre una palanca articulada en 

un extremo y a la que se le aplica la fuerza de frenado en el otro, puede 

estar unida rígidamente o de forma articulada. 

 

                                                 
2 www.uclm.es/profesorado/porrasysoriano/elementos/Tema06.pdf 
 

http://www.uclm.es/profesorado/porrasysoriano/elementos/Tema06.pdf
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Figura 10. Frenos de zapata externa. 

Para su cálculo, en el caso de que la zapata sea suficientemente corta, lo 

que implica que el ángulo que alcanza el arco de contacto de la zapata es 

pequeño, es razonable admitir que la  fuerza de rozamiento resultante es 

tangente al tambor, según se presenta en la siguiente figura. 

 

 
Figura 11. Freno de zapata externa corta. 

 

Con la articulación en A se tiene que como: 
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Como  siendo  coeficiente de rozamiento entre zapata – 

rueda  

Se tiene que: 

 

El par de frenado viene dado por: 

 

 

La posición del pivote en A que resulta por encima de la línea de acción 

de la fuerza F ofrece una     característica importante en los frenos. En el 

caso analizado la fuerza de rozamiento contribuye al frenado, a éste 

fenómeno se le denomina auto - multiplicación de fuerzas. En el caso de 

que el pivote ocupe la posición A' de la figura anterior, el momento de la 

fuerza de rozamiento se opone al de la fuerza aplicada y no hay efecto de 

auto - multiplicación, por lo que se requiere aplicar continuamente fuerza 

para el frenado. En el caso de frenos de doble zapata, que son los más  

recuentes, con los pivotes en la posición A , ocurre que la zapata Z1 actúa 

de la forma ya descrita, en cambio la zapata Z2 la fuerza F2 si crea auto - 

multiplicación de fuerzas. 

 

 
Figura 12.  Freno de doble zapata. 
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Si en la ecuación (1) se cumple que: 

 

 

O sea, que con solo entrar en contacto la zapata con el tambor éste se 

detiene sin aplicar fuerza alguna 

 

Si 

 

 Entonces 

 

 

 lo que indica que es necesario ejercer una fuerza para desconectar el 

freno una vez conectado, se dice entonces que el freno es del tipo auto 

bloqueante. 

En el caso de que la zapata sea suficientemente larga la fuerza de 

rozamiento F no puede ser considerada tangente a la rueda en el centro 

del arco de contacto de la zapata. Estos casos se dan cuando el ángulo Φ 

que abarca el arco de contacto de la zapata es grande, aceptando por 

tales  ángulos próximos a los 90º. Es evidente que en el centro del arco se 

da el máximo desgaste, por lo   que se puede pensar que  la presión que 

ejerce la zapata sobre la rueda disminuye a medida que se aleja del 

centro de la zapata y se puede usar como hipótesis que la presión varía 

según una función cosenoidal de valor: 

 

Siendo λ = constante de proporcionalidad;  α = ángulo medido desde el 

centro de la zapata hasta su extremo y que varía entre 
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Figura 13.  Freno de zapata externa larga. 

 
Si b es el ancho de la zapata: 

 

 

 

Como P = cosα 

 

 

 

 

 

Para calcular las tensiones en los elementos constituyentes del freno es 

preciso calcular el momento de dF respecto a B. 

 

 

 

Como: 
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Puesto que λ, µ, b, r y c son constantes para un freno de características 

constructivas y dimensiones dadas: 

 

 

 

También es conveniente el cálculo de la fuerza normal la cual vendrá 

dada por: 

 

 

 

 

El par de frenado M viene dado por el momento de F respecto a O: 

 

 

Integrando: 

 

 

 

Para reducir las cargas en el eje soporte del tambor, aumentar la 

capacidad de frenado y reducir la temperatura alcanzada en el freno, se 

utilizan sistemas de doble zapata, construidos según se presenta en la 

siguiente figura: 
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Figura 14.  Freno de doble zapata (2). 

 

Para su cálculo se aplica un análisis semejante al expuesto teniendo en 

cuenta la actuación simultánea de ambas zapatas. 

 

3.2  FRENOS DE ZAPATA INTERNA 

 

Este freno es una variante del caso anterior en la que por conveniencia 

del proyecto la zapata o zapatas se colocan en el interior del tambor, con 

lo que se consigue similar par de frenado y una mayor protección del 

sistema. El esquema básico de este tipo de frenos es el que se presenta a 

continuación: 

 
Figura  15. Esquema básico de freno de doble zapata interna. 
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Debido a la longitud de la zapata, en este caso tampoco puede suponerse 

que la presión sea constante en toda la superficie de contacto. Se 

considera, lo que es lógico, que en la zona más próxima a la articulación 

la presión es nula y que va aumentando según la expresión: 

 

 

En la expresión anterior se tiene: 

 

 

 

 

El cálculo de un freno con una sola zapata interna es como sigue: 

 

Si b es la anchura de la zapata y r el radio del tambor, en el elemento 

diferencial de superficie definido por d i, actúa una fuerza normal dN dada 

por: 

 
 

 
Figura 16.   Cálculo de un freno de zapata interna. 

 
Como: 
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Sustituyendo se tiene que: 

 

 

Esta fuerza normal, si el coeficiente de rozamiento de la zapata con el 

tambor es, genera una  fuerza de rozamiento dada por: 

 

 

 

Esta fuerza de rozamiento genera un par de frenado dado por: 

 

 

 

El par total de frenado es: 

 

 

Expresión que integrada ofrece como valor absoluto: 

 

 

Para calcular la fuerza F basta con aplicar la condición de anulación de la 

suma de momentos respecto a cualquier punto. Si el punto considerado 

es el de articulación de la zapata se tiene: 

 

 

 

 

Para calcular el par respecto a la articulación debido al rozamiento M es 

preciso descomponer dR en dRx y dRy siendo: 

 



 

 25 
 

 

 

 

Tomando momentos respecto a la articulación se tiene: 

 

 

 

Integrando la expresión anterior y sustituyendo el valor obtenido en la 

expresión: 

 

 

Es conveniente observar que si  el valor de la fuerza F necesaria 

es nulo. Así es posible determinar las dimensiones necesarias para que 

no se den efectos bloqueantes. 

 

3.3 FRENOS DE CINTA 

 

Este tipo de freno consiste en una banda flexible que envuelve con un 

gran ángulo de contacto la superficie lateral de un tambor cilíndrico unido 

solidariamente al móvil a frenar. Las siguientes  figuras ilustran este tipo 

de frenos: 

 
                         
 
 
 
 

 
 
 
 
 
 

 Figura  17.  Frenos de cinta  
 

La fuerza de frenado es 
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Como se observa para el cálculo de este tipo de frenos basta aplicar el 

análisis efectuado en correas planas con velocidad de la correa nula, por 

lo que: 

 

 

Aplicando momentos respecto a B se tiene: 

 

 

 

 

 

Como: 

 

 

 

 

 

 

Como el par de frenado es: 

 

 

 

3.4  FRENOS DE DISCO  

 

Consiste este tipo de freno en un disco metálico de cierto espesor, cuyo 

centro está unido solidariamente al elemento a frenar, y en el cual en una 
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corona circular, por ambas caras, actúan simultáneamente pastillas 

opuestas de material antifricción, normalmente amianto aglomerado  con 

resina sintética e hilos de cobre o aluminio. Las pastillas normalmente se 

conforman partiendo de un sector circular y se considera que la presión P 

que ejercen sobre el disco es constante en toda su superficie, debido a 

que el empuje se realiza mediante dos gruesas placas de acero en las 

que actúan sendos pistones movidos hidráulicamente desde el pedal del 

freno. 

 

 
Figura  18.  Esquema de un freno de disco. 

 
Sean r y R el radio interior y exterior respectivamente de la pastilla y θ el 

ángulo del sector circular correspondiente. Si consideramos un elemento 

de área de la pastilla dA se puede considerar que: 

 

 

Como: 

 

 

Sustituyendo se tiene que: 

 

 

La fuerza dN actúa por ambas caras del disco con lo que, si el coeficiente 

de rozamiento es, la fuerza de rozamiento vendrá dada por: 
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Esta fuerza genera un frenado dado por la expresión: 

 

 

 

El par de frenado total es: 

 

 

 

 

Para calcular la presión P es preciso conocer las características del 

circuito hidrostático de frenado, así como la fuerza que se ejerce sobre el 

pedal del freno. 
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4. DISEÑO DEL SISTEMA DE FRENADO 

 

Se selecciona el mecanismo de freno de disco (Anexo B) como mejor 

alternativa para implementar en la unidad generadora pues es el único 

que cumple con las siguientes características: 

 

 Se adapta a la  solicitud de que el frenado debe hacerse 

directamente sobre el volante de inercia. 

 

 Por su disposición geométrica y forma de actuar no afecta el 

balance ni la alineación de la unidad (Figura19). 

 

 Es de fácil mantenimiento. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 
Figura 19. Fuerzas generadas con el mecanismo de freno de disco 

 

4.1 CÁLCULOS PRELIMINARES  

 

4.1 .1 CÁLCULO DE LAS MASAS EN ROTACIÓN Y SUS RESPECTIVOS 

MOMENTOS DE INERCIA. 

 

Peso de los elementos en rotación: 

Como se generan dos fuerzas 
axiales, iguales y de sentido 
contrario, estas se anulan 
entre sí, de tal forma no se 
genera ninguna reacción 
transversal o axial en la 
unidad de generación 
hidroeléctrica.  
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ELEMENTO PESO [Kg.] 

Eje de la turbina 260 

Eje del generador 340 

Rotor del generador 1850 

Rotor de la excitatriz 200 

Volante de inercia 2000 

Turbina 230 

Otros  (tornillos y tuercas) 20 

Peso Total 4900Kg. 

Tabla 1. Peso de los elementos en rotación 

 
Momentos de inercia: 

Momento de inercia del volante (calculo tipo): 

2
2

*
8

*
mKg

DM
I    

En donde: 

I   = Momento de inercia. 

M = Masa  = 2000 kg. 

D =  Diámetro = 1.8 m. 

 

2
2

*810
8

8.1*2000
mKg

Kg
I  

 

 
Figura 20.  Volante de inercia 



 

 31 
 

A continuación se presentan los momentos de inercia calculados para 

todos los elementos de la unidad: 

 

ELEMENTO Momento De Inercia  [Kg*m2] 

Eje de la turbina 0.549 

Eje del generador 0.833 

Rotor del generador 236 

Rotor de la excitatriz 9.4 

Volante de inercia 810 

Turbina 10.37 

Otros  (tornillos y tuercas) 0.348 

Inercia Total 1067.5  Kg*m2 

Tabla 2.  Momentos de inercia de los elementos en rotación 
 
 
 

 
Figura 21.   Eje de la turbina 

 
 
4.1.2  CÁLCULO DEL TORQUE Y FUERZA DE FRENADO PARA 

DIFERENTES TIEMPOS DE FRENADO 

 

Torque de frenado para un tiempo de 60 segundos (cálculo tipo): 

 

*]*[ ImNT
 

En donde: 

 

T  =  Torque 
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α  =  Aceleración angular 

Calculamos α: 

t
srad ]/[

 

 

srad
s

rpm /398.75
60

2
*720

 

 

2/2566.1
60

/398.75
srad

s

srad
 

 

→ ]*[5.1341]/[2566.1*]m*1067.5[kg 22 mNsradT  

 

Fuerza de frenado requerida: 

 

La fuerza debe ser tal que genere un torque igual al provocado por la 

inercia del sistema. (Ver figura 69) 

 

d

T
NF ][    

 

En donde: 

F = Fuerza tangencial 

d = Distancia del eje al punto de aplicación de la fuerza.(0.82m) 

 

N
m

mN
NF 1636

82.0

*5.1341
][  
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Figuran 22  Análisis Dinámico del volante 

 

La siguiente tabla muestra el valor calculado para torque y fuerza de 

frenado a diferentes tiempos de parada: 

 

Tiempo [s] Aceleración [rad/s] Torque [N*m] Fuerza [N] 

30 -2.513 2681.65 3270.31 

45 -1,676 1788,61 2181,23 

60 -1,257 1341,46 1635,92 

75 -1,005 1073,16 1308,74 

90 -0,838 894,30 1090,61 

105 -0,718 766,55 934,81 

120 -0,628 670,73 817,96 

135 -0,559 596,20 727,08 

150 -0,503 536,58 654,37 

165 -0,457 487,80 594,88 

180 -0,419 447,15 545,31 

195 -0,387 412,76 503,36 

210 -0,359 383,27 467,41 

Tabla 3 Relación del torque y la fuerza con tiempo de frenado 
 

T = I * α 
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Con los datos de la tabla se construyen las siguientes graficas las cuales 

nos permite  ver el comportamiento del torque y la fuerza de frenado al ir 

aumentando el tiempo de parada. 

 
 

 
Figura 23.  Curva torque vs tiempo de frenado 

 

 
Figura 24.  Curva fuerza vs tiempo de frenado 
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Se puede apreciar que la mayor pendiente de la grafica se encuentra 

dentro de los primeros 120s es decir que la mayor reducción de torque y 

fuerza se registra dentro de este lapso de tiempo, entonces para que el 

freno trabaje de una forma rápida y eficaz trataremos de que el tiempo de 

parada se encuentre en ese rango.  

 

4.1.3 CÁLCULO DE LA PRESIÓN REQUERIDA EN CADA ACTUADOR: 

 

Presión requerida en cada actuador (anexo F) para un tiempo de frenado 

de 90 segundos (calculo tipo). 

 

Síntesis de datos y cálculos: 

 

Tiempo de frenado:  90 segundos. 

Aceleración   -0.838 rad/s. 

Torque   894.3 N-m. 

Fuerza   1090.61 N. 

 

Trabajaremos con un coeficiente de fricción µ = 0.4 (Material de fricción 

Premiun Organic) 

 

 

Como se tiene doble acción entonces la fuerza ejercida por cada cilindro 

será la mitad de este valor, es decir: 

 

 

 

Análisis de presiones en el actuador (figura 25): 

 

Diámetro del pistón = 1.5 in 
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Diámetro del vástago = 5/8 in 

Area Del piston (AP) = 1.767 in2 

Area Del vástago (AV) = 0.30679 in2 

Area anular (Aa =  AP – AV) = 1.46021 in2  

 

 =  + 1363.25 N 

 

 Como el momento de aplicación de la fuerza es muy lento se considera 

un sistema cuasi estático, es decir el caudal en ese momento es 

aproximadamente cero, entonces se puede suponer que la contrapresión 

es decir la presión P2 es cero. 

 

 
Figura 25.  Balance de fuerzas en el actuador. 

 
 

 
 

 
Esta será la presión requerida en el cilindro en el momento del frenado. 

A continuación se presenta una tabla con los valores de la presión 

requerida en los actuadores calculada para diferentes tiempos de frenado 

 

Tiempo [s] Presión [Psi] 

30 520 

45 346,88 

60 260 
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75 208 

90 173,3 

105 148,5 

120 130 

135 115,6 

150 104 

165 94,6 

180 86,7 

195 80 

210 74,33 

Tabla 4. Relación de la presión en los actuadores con el tiempo de frenado 

 

Figura 26. Curva presión vs tiempo de frenado 

 

4.2 DISEÑO DEL SISTEMA HIDRÁULICO 

El sistema hidráulico nos deberá aportar la potencia requerida en el 

momento del frenado de una forma rápida y eficaz además prescindiendo 

del funcionamiento de la bomba, es decir que aunque la bomba no pueda 

trabajar en ese momento  exista la disponibilidad de caudal y presión, por 
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tanto se piensa en un circuito con acumulador hidráulico así tendremos la 

presión y el caudal requerido de forma inmediata en cualquier momento. 

 

4.2.1 CIRCUITO HIDRÁULICO 

 

En la  figura 27 se presenta el diseño del circuito hidráulico y a 

continuación en la  tabla 7  se lista los elementos que lo componen. 

 

 

 

Figura 82. Circuito hidráulico 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 27. Circuito hidráulico 



 

 39 
 

ITEM DESCRIPCIÓN REFERENCIA 

1 Tanque de aceite de 5 galones   

2 Visor de nivel LIT-1 

3 Tapa de llenado TR-1 

4 Filtro de succión 1/2 SF 46B 12 NR 

5 
Bomba de engranajes 0,174 in3/rev @ 

1800rpm. 
1SP A2 

6 Campana de montaje LSE-201 

7 Acople flexible ND-5 

8 Motor eléctrico 1,5 HP @ 1750 rpm Siemens 

9 Válvula antirretorno  FT-257/6-14 

10 Válvula de alivio 3/8 " VLP-20-3 

11 Presóstato 30-200 Bar 
 

12 Acumulador 5 Lts. LAV 5,0 

13 Válvula de paso 1/4" FT-221/1-14 

14 Test point 
 

15 Válvula aisladora para manómetro FT-291-14 

16 Manómetro 0-3000 Psi en glicerina  300 Bar 

17 Válvula direccional 2/2 de 3/8" a 110V SV-08-20-6T 

18 Válvula reductora de presión de 3/8" 
 

19 Sub placa de montaje cetop 3 individual   
 

20 Válvula direccional 4/2 a 110V DS3-TA 

21 Válvula reguladora de caudal FT-1251/5-01 

22 Actuadores tipo tensor de 11/2" x 5/8" x 1" 
 

23 Racores, mangueras, tuberías, etc.   

Tabla 5. Lista de componentes hidráulicos 

 

4.2.2 DETERMINACIÓN  DEL ACUMULADOR HIDRÁULICO. 

 

4.2.2.1 SELECCIÓN DEL TIPO DE ACUMULADOR 
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Se utiliza un acumulador de vejiga pues dentro sus características de 

operación y aplicaciones se encuentran cubiertos nuestros 

requerimientos. 

Estos son utilizados con volúmenes útiles medianos y en casos de rápida 

reacción. Gracias al mejoramiento de la calidad de la vejiga se ha logrado 

en los últimos años una buena estanqueidad y una elevada vida útil de la 

vejiga. 

Los acumuladores de vejiga se pueden montar de forma vertical u 

horizontal con la válvula de descarga del líquido horizontal o vertical. 

(rexroth) 

 

4.2.2.2  PARÁMETROS DE SERVICIO 

 

 

Figura 28. Acumulador de vejiga  

 

P0 = Presión de precarga. 

P1 = Presión mínima de operación. 

P2 = Presión máxima. 

V0 = Tamaño del acumulador 

V1 = Volumen del gas con P1. 

V2 = Volumen del gas con P2. 

ΔV = Volumen útil. 

 

4.3.2.3 VOLUMEN DE ACEITE NECESARIO (ΔV) 
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El acumulador debe contener una cantidad de aceite con la cual sea 

posible realizar como mínimo 1 frenada por unidad (por requerimientos de 

la ESSA S.A E.S.P. la unidad de potencia hidráulica, es decir bomba, 

acumulador y motor eléctrico deberá tener la capacidad de ofrecer 

potencia hidráulica en el momento que se requiera instalar frenos en las 

otras dos unidades de generación), es decir deberá tener capacidad para 

realizar 3 acciones de frenado. 

 

Volumen de aceite requerido por frenada: 

 

Saliendo: 

 

Entrando:  

  

Donde  

AP = 1.767 in2  (Área del pistón del actuador) 

AV = 0.30679 in2 (Área del vástago del actuador) 

l = 1 in.   (Carrera del actuador) 

 

  

 

 

 

 

Figura 29. Volúmenes de aceite en el frenado 
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Volumen total por carrera:         

  

Como son dos actuadores, el volumen en cada accionamiento será: 

 

 

 

La válvula reductora de presión que se utiliza posee un caudal de drenaje 

≤ 0.08 Lpm, este caudal hay que tenerlo en cuenta, y como el frenado 

dura aproximadamente 1.5 minutos, el caudal de drenaje por esta válvula 

será: 

 

 

Así entonces el volumen necesario de aceite por frenada será: 

 

 

 

Y el volumen de aceite acumulado necesario para las tres frenadas: 

 

 

 

Se tomara entonces como volumen un 1 litro de aceite para manejar un 

pequeño exceso que estará disponible en el momento que existan fugas 

en alguna de las válvulas por su uso. 

 

4.2.2.4 TAMAÑO CONSTRUCTIVO DEL ACUMULADOR: 

 

Para el cálculo y determinación del tamaño adecuado del acumulador 

hidráulico se puede partir con el volumen de líquido necesario ΔV y 

considerando algunas condiciones secundarias como: sobrepresión 

máxima de servicio, diferencia de presión de trabajo y temperatura 

máxima y mínima de servicio. 
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Las temperaturas de servicio no son un factor que afecte nuestro cálculo 

pues como la operación del freno se hará solo de vez en cuando estas no 

variaran considerablemente. 

 

Respecto a los cambios de estado en el momento de carga y descarga 

del acumulador consideráramos que son isotérmicos y adiabáticos 

respectivamente (figura 30) y usaremos la siguiente fórmula para calcular 

el tamaño del acumulador: 

 

 

 

Figura 30. Cambio de estado en el momento de carga y descarga del acumulador 

 

La presión de pre llenado del acumulador hidráulico debería  encontrarse 

entre 0.7 y 0.9 de la presión mínima de trabajo, 

 

 

 

ΔV 
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Con ello se pretende evitar que los elementos separadores del 

acumulador trabajen próximos a la válvula de líquido y se deterioren. 

Reemplazando en la ecuación para el tamaño del acumulador la 

independizamos de la presión de precarga: 

 

 

P0 = 1000 psi. 

P1 = 1200 psi. 

P2 = 1800 psi. 

 

 

Es decir que necesitamos un acumulador hidráulico de 5 litros. 

 

4.2.3 SELECCIÓN DE LA BOMBA HIDRÁULICA. 

 

La bomba solo cumplirá la función de cargar el acumulador cuando sea 

necesario, así que el caudal no es muy relevante, por economía 

energética se trabajara con una bomba de poco tamaño, y teniendo en 

cuenta el rango de presión exigido que será como máximo de 2200psi, 

que el nivel de ruido no es inconveniente y en la facilidad y precio de 

adquisición se piensa en una bomba de engranajes. 

 

Figura 31. Bomba de engranajes marca Galtech 
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La  seleccionada es una bomba marca Galtech® 1SP A2 y  cuenta con 

las siguientes características: 

 

 Tamaño de la bomba 

Pmax. = 3190 psi Presión máxima de operación 

Vmax. = 5500 rpm Velocidad máxima de operación 

Vmin. = 400 rpm Velocidad mínima de operación 

ηv = 0.95  Eficiencia volumétrica mínima 

 

 

Figura 32. Curva de desempeño de la bomba (velocidad vs caudal) 

 

Más información sobre la bomba ver anexo C. 

 

4.2.4  SELECCIÓN DEL MOTOR ELÉCTRICO: 

 

La selección del motor está determinada por las curvas de desempeño de 

la bomba, observando la figura 81, y sabiendo que la bomba será 

accionada con un motor que gira a 1800 rpm, se puede extraer el valor de 

la potencia requerida en el motor para una presión máxima de operación 
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de 2200 psi, se observa entonces que se necesita un motor eléctrico con 

una potencia de 1.5 HP. 

 

 

Figura 33. Curva de desempeño de la bomba (velocidad vs potencia) 

 

Nos remitimos entonces al catalogo de motores eléctricos monofásicos de 

Siemens. Seleccionamos un motor monofásico de 1.5 hp, 1800 rpm, 110 

V y arranque inductivo. (Ver anexo D) 

 

4.2.5 DESCRIPCIÓN 

 

La bomba de engranajes se encarga de cargar el acumulador hasta una 

presión de 1800 psi (figura 35), momento en el cual el presóstato apaga el 

motor, así queda el circuito cargado y listo para ser accionado en 

cualquier momento, una válvula antirretorno de ¼ marca Galtech (figura 

34)(más información anexo H)  impide que el aceite se devuelva al tanque 

por medio de la bomba. Cuando la presión cae a 1500 psi el presóstato 

enciende de nuevo el motor y la bomba vuelve a cargar el acumulador. 
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Figura 34. Válvula antirretorno  

 

 

El circuito está protegido por una válvula de seguridad tarada a 2200 psi 

marca Galtech (figuras 36)(detalles de la válvula de seguridad ver anexo 

O). 

 

 

Figura 35. Carga del acumulador 
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Figura 36. Dimensiones Válvula de seguridad 

 

Una electro-válvula 2/2 (figura 37) (anexo K) tipo cartucho  es la 

encargada de permitir el paso de aceite desde el acumulador hacia el 

circuito de frenado, luego el fluido pasa por una válvula reductora de 

presión (figura 38) (anexo L) la cual nos permite mediante su ajuste variar 

la fuerza de frenado brindada por los actuadores y por ende el tiempo de 

frenado. 

 

 

Figura 37. Válvula 2/2 tipo cartucho 

 Marca: Hidraforce 
 3/8 in 
 A 110 V 
 NC 
 Ref: SV-08-20-6T 
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Figura 38. Válvula reductora de presión  

 

 

Después de la válvula reductora de presión nos encontramos con una 

válvula direccional 4/2 (figura 39) (anexo M) cuya misión es  permitir la 

salida y el retroceso de los actuadores. 

 

 

Figura 39. Válvula direccional 4/2  

 

Por último se encuentra ubicada una válvula reguladora de caudal (figura 

40) (anexo N) la cual mediante su ajuste nos permitirá controlar la 

velocidad de salida de los cilindros y de esta manera evitar que estos 

golpeen fuertemente contra el volante. 

 

 Marca: Duplomatic 
 3/8 in 
 Pmax. = 350 Bar 
 Serie  MZD 
 

 Marca: Duplomatic 
 Pmax: 350 Bar 
 A 110 V 
 Ref:  DS3 - TA 
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Figura 40. Válvula reguladora de caudal 

 

Además el sistema hidráulico cuenta con otros accesorios como el filtro 

de succión (figura 41) (anexo G), una válvula  de paso de ¼ in que servirá 

para descargar el acumulador  (anexo J), un visor de nivel y temperatura 

para el aceite, un par de manómetros de 0 a 3000 psi con glicerina, uno a 

la salida del acumulador y otro  a la entrada de los actuadores y un par de 

válvulas aisladoras para los manómetros.  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 41.  Filtro de succión 

 

 ½ in 
 Ref: FT 1251/5-01-14 
 Marca: Comer 

 Marca: OMT 
 Tamaño ½ in 
 Ref: Sf 46B 12 NR 90 
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Para llevar a cabo el montaje de la unidad hidráulica se construye una 

estructura base fabricada con perfil cuadrado de 2” y lamina Alfajor de 

3/8”, en la figura 42 se muestra el montaje final del conjunto hidráulico 

 

 

Figura 42. Montaje conjunto hidráulico 

 

4.2.6  FUNCIONAMIENTO 

Desde el momento del montaje del sistema de frenado la bomba cargara 

el acumulador eléctrico y este permanecerá  en Stan by a una presión de 

1800 psi. (Figura 43) y listo para realizar el trabajo de frenado en 

cualquier momento que se requiera. 

 



 

 52 
 

 

Figura 43.  Circuito hidráulico en Stand By 

 

Al dar la orden de frenado se energizan los solenoides de las válvulas 17 

y 20 (figura 44) permitiendo que el aceite fluya desde el acumulador hacia   

los actuadores y que estos se extiendan las mordazas hasta encontrar el 

volante de inercia de la unidad generadora 
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Figura 44.  Circuito hidráulico en salida 

 

Los actuadores permanecen en esta posición generando, gracias a la 

presión del aceite una fuerza normal sobre cada uno de los lados del 

volante (figura 45), induciendo una fuerza de fricción por medio de las 

pastillas durante un tiempo que será ajustado previamente con el 

temporizador  1 (figura 49). 
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Figura 45. Circuito hidráulico manteniendo la fuerza 

 

Transcurrido el tiempo de frenado, el circuito de control desenergiza 

automáticamente  el solenoide de la válvula 20 haciendo que el aceite 

fluya en sentido contrario dentro de los actuadores,  logrando  que estos 

se contraigan nuevamente (figura 46), al finalizar el trabajo de contracción 

se desenergiza el solenoide de la válvula 17 y el circuito queda listo para 

una futura frenada. 



 

 55 
 

 

Figura 46 Circuito hidráulico en retroceso 

 

4.3  DISEÑO DEL SISTEMA ELÉCTRICO  

 

Todo el sistema de frenado será controlado por medio de lógica cableada, 

la cual deberá por medio de un solo accionamiento extender los 

actuadores, permanecer con ellos así durante el tiempo de frenado, luego 

contraerlos y auto habilitarse para futuras frenadas. 

A continuación se presenta el circuito eléctrico a utilizar: 
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Figura 47. Circuito eléctrico de control 

 

 

ITEN DESCRIPCIÓN 

Power Pulsador on - off 

Start Pulsador start 

C1 Relé (contactor 1) 

C2 Relé (contactor 2) 

C3 Relé (contactor 3) 

C4 Relé (contactor 4) 

Temp1 Temporizador 1 

Temp2 Temporizador 2 

Reset Pulsador reset 

Luz1, luz2, luz3 Pilotos de señalización 

L1 Fuente de energía eléctrica (UPS) 

L2 Fuente de energía eléctrica Red interna 

Motor Motor eléctrico 

P1  Solenoide electroválvula 2/2  

P3 Solenoide electroválvula 4/2 

Tabla 6. Componentes eléctricos 
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Como podemos  observar en la figura 48 el sistema de control cuenta con 

doble interruptor para evitar accionamientos accidentales y además 

cuenta con un interruptor RESET el cual nos da la posibilidad de contraer 

los actuadores rápidamente en caso de querer cancelar la acción de 

frenado. 

 

Figura 48. Tablero de control 

 

 

Figura 49. Interior tablero de control 
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Todo el sistema de control eléctrico se encuentra instalado en un tablero 

de control (figuras 48 y 49), este sistema de control se encuentra 

alimentado por medio de una UPS (figura 50) lo cual nos garantiza que 

aunque hayan cortes de energía eléctrica podrá ser accionado el freno y 

detener la unidad de generación de una forma segura y rápida. 

 

 

  

Figura 50. UPS  

 

El motor eléctrico que acciona la bomba se encuentra alimentado 

directamente de la red interna de la casa de maquinas, para este se ha 

instalado un guardamotor y su circuito de control dentro de otro tablero o 

caja de conexiones (figura 51). 

 

 

Figura 51.   Caja de conexiones  

 Marca: Forza 
 Entrada 115VAC +/- 25% 
 Salida 115VAC +/- 5% 
 Potencia: 1000VA 
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4.4 ANÁLISIS TÉRMICO 

Durante el frenado se presenta un fenómeno térmico en el cual toda la 

energía cinética que posee la unidad de generación hidroeléctrica se 

convierte en calor. En nuestro caso este calor debe ser absorbido por el 

volante (que hace las veces de disco de freno) y disipado por convección 

por medio de las pastillas y el mismo volante.  

 

A continuación se presentan las propiedades termofísicas para el acero 

(material del volante) y para el material orgánico del que está compuesto 

las pastillas. 

 

 ACERO PREMIUM ORGANIC 

Conductividad térmica 63 W/m*K 0.8 W/m*K 

Calor especifico 473 J/Kg*K 1100 J/Kg*K 

Densidad 7850 Kg/m3  1400 Kg/m3 

Tabla 7.  Propiedades termofísicas del volante y material de las pastillas de freno 

 

Los métodos para el modelamiento de los fenómenos térmicos que se 

presentan durante un frenado son extremadamente complicados 

existiendo empresas desarrolladoras de software y fabricantes de 

componentes de frenos con grandes equipos de científicos realizando 

investigaciones y pruebas de laboratorio para poder efectuar la simulación 

y cálculos de estos procesos. 

Por no hacer parte de los objetivos de este trabajo de grado, se utilizará  

un método muy sencillo ignorando algunos parámetros y con algunas 

suposiciones, solo con el objetivo de tener una idea aproximada de lo que 

sucederá respecto a la transferencia y acumulación de calor durante el 

frenado. 
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En el momento del frenado habrá una generación de calor entre las 

pastillas y el volante debido a la fricción, dicho calor se disipara o 

conducirá a través del medio en que se presente menos resistencia 

térmica. 

 

A continuación se presenta una comparación entre la resistencia a la 

conductividad térmica entre los dos materiales que participan en el 

proceso de frenado. 

 

 

 

 

Figura 52. Flujos de calor en las pastillas y el volante 
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Al realizar el cociente entre las dos resistencias se tendrá una idea de la 

cantidad de calor que se conducirá a través de cada material. 

 

 

 

Según estos resultados se conducirá 27.7 veces más calor a través del 

volante a comparación con las pastillas. 

 

El calor  a disipar será igual a la energía cinética que posee el conjunto en 

rotación: 

 

 

En la tabla 4 se encuentra el momento de inercia de los elementos en 

rotación  I = 1067 Kg-m2 y el valor de la velocidad angular es 720 rpm que 

es igual a 75.398 rad/s. 

 

 

Para  nuestro análisis este calor calentara el volante y las pastillas, 

despreciaremos el calor disipado por convección, es decir que las 

temperaturas que hallemos serán un poco más altas que las que se 

presentaran en la realidad,  también obviaremos los efectos del tiempo, es 

decir que solo analizamos el estado inicial y final sin tener en cuenta el 

estado transitorio. 

 

Calentamiento del volante. 

 

Haremos el análisis como si todo el calor producido se condujera hacia el 

volante. 

 



 

 62 
 

 

 

Se trabaja 500 Kg como masa del volante considerante que en el tiempo 

de frenado sea la masa a la que alcanza conducírsele el calor. 

 

Calentamiento de la pastilla 

 

 

 

La masa calculada de las pastillas es 2.1 Kg y se usa 1/27.7 como valor 

del calor conducido hacia la pastilla, despreciando nuevamente los 

efectos convectivos. 

 

Estos valores serán verificados y/o rectificados en el momento que se 

hagan las pruebas de frenado del sistema. 

 

4.5. CÁLCULOS ESTRUCTURALES 

Los cálculos estructurales o calculo de sección del alma de la estructura 

se remiten a identificar las partes criticas y enseguida calcularlas para las 

cargas a las cuales serán sometidas según su comportamiento y así  

construir la estructura en su totalidad con un margen de error suficiente 

para dar tranquilidad y confiabilidad al diseño, estos estudios serán 

verificados en los capítulos siguientes con el uso de las herramientas 

CAD ( computer asistence design) y CAE (computer asistence 

engeniering) y poder determinar con más exactitud los factores de 

seguridad así como las deformaciones máximas de la estructura.  

 

4.5.1  SELECCIÓN DE MATERIALES 
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La estructura principal se elaboro en Acero laminado  HR, ya que en 

nuestro medio y en especial en Bucaramanga es con lo que se cuenta 

para este tipo de construcciones donde los requerimientos de cargas no 

son mayores. Soldada con soldadura de arco eléctrico y electrodo 7010 

con 70.000 psi de resistencia la tracción para garantizar la rigidez del 

freno en general, las propiedades de este  acero son: 

 

Acero laminado HR 

Dureza Brinell 121 

Dureza Rockwell 68 

Su 420 MPa 

Sy 350 MPa 

E 205 GPa 

Conductividad térmica 51.9 W/m-K  

Tabla 8. Propiedades del acero laminado HR 

 

4.5.2  DETERMINACIÓN DE SECCIONES CRÍTICAS 

 

Se propone la siguiente estructura como soporte y estructura principal del 

freno, por requerimiento de la ESSA. S.A. E.S.P. la estructura que soporta 

el freno no debe exceder los 20 cm de altura. Por la geometría estructural 

y los puntos donde se aplica la carga del frenado la estructura presenta 

dos secciones críticas que son: una que actúa como columna, que son las 

patas de adelante y la otra que actúa como viga en voladizo que es donde 

se apoyan los patines deslizantes 

 

Figura 53. Secciones críticas de la estructura principal 
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4.5.2.1 ANÁLISIS DE RESISTENCIA DE LA SECCIÓN CRITICA 1 

 

Las dimensiones de la altura del pie se muestran a continuación junto al 

dimensionamiento del volante de inercia de la unidad. 

 

 

Figura 54. Dimensionamiento del volante de inercia 

 

Para una altura de 15cm del suelo al punto exacto de aplicación de la 

carga, con el fin de obtener una fuerza totalmente axial al pie delantero de 

la estructura (tangente al volante en ese punto), el ángulo de inclinación 

debe ser de 32º. 

 El análisis se hace con el modelo de columna apoyada en la base y libre 

en el extremo donde se aplica la carga, para aplicar la ecuación de Euler 

que dice: 

 

Donde: 

Le: la longitud equivalente que este caso es: 2*L=0.65m 

Pcr: carga critica, en este caso es 1363 N 

E: modulo de elasticidad del material 205 GPa 
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I: momento de inercia de la sección de la columna. 

 

 

 

 

 

Con el momento de inercia podemos calcular la sección mínima de la 

columna 

 

 

Figura 55.  Efecto columna en pie delantero 

 

Suponiendo que h=0.05m entonces: 
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Debido a este resultado se tiene la seguridad de seleccionar una sección 

de 12.7mm que es equivalente a ½ in.   

 

4.5.2.2 ANÁLISIS DE RESISTENCIA DE LA SECCIÓN CRITICA 2 

 

La sección crítica 2 se porta como una viga empotrada con una carga 

concentrada en el extremo libre.  

 

 

Figura 56.  Viga en voladizo 

 

En este caso el criterio de diseño es la rigidez de la sección más que la 

resistencia a la rotura, teniendo como máxima deformación 1mm en el 

extremo libre así que: 

 

 

Donde: 

Ymx: Deformación máxima en el extremo de la viga en este caso 1mm 

P: Carga a la que está sometida la viga en este caso 1363 N 

L: Luz de la viga, en este caso 80mm 

E:  Modulo de elasticidad del material, 205*109GPa 
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I:  Momento de inercia de la sección de la viga  

 

 

 

 

 

Este es el momento de inercia de la sección de la viga, ahora despejando 

de la ecuación de momento de inercia de una sección prismática de alto 

5cm  y ancho b tenemos: 

 

 

 

 

 

 

 

Para ambos casos; columna y viga la sección critica mínima resistente es 

mucho menor que ½ de pulgada, por lo cual se usa esta medida con 

seguridad para conformar toda el alma de la estructura principal del freno, 

la cual se verificara mas adelante con la ayuda de las herramientas CAD, 

CAE.  

 

4.6  RELACIÓN GENERAL DE COSTOS  

 

A continuación se listan los valores de los artículos adquiridos y servicios, 

en la construcción e implementación del sistema de frenado de la unidad 

generadora. 
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ITEM DESCRIPCIÓN UNIDAD CANT. 
VALOR 

UNITARIO 

VLR 
TOTAL 

1 
Bomba de engranajes, marca 
Galtech, Ref. 1SP-A2 

UN 1 548.080 548.080 

2 

Cilindros hidráulicos tipo tensores, 
de doble efecto, camisa de 1 1/2", 
eje de 5/8", carrera de 2", con 
montaje de pies laterales, tipo 2H. 

UN 2 433.680 867.360 

3 
Acumulador hidráulico de vejiga, 
de 5 Lt ref: LAV 5.0 

UN 1 1.850.000 1.850.000 

4 
Válvula reguladora de presión En 
línea de 3/8 in. Ref. VRPRL-38 

UN  1 592.760 592.760 

5 Acople flexible ND8 UN 1 68.480 68.480 

6 
Motor eléctrico Monofásico a  110 v: 
2 HP, 1800 rpm, con arranque 
inductivo. Siemens.  

UN 1 556.450 556.450 

7 
Manguera con alma metalica para 
3000 Psi, Diámetro 3/8 in 

m 10 19.900 199.000 

8 
Tubo acerado de alta presion, para 
actuadores e instalacion  

UN 1 35.000 70.000 

9 
Racores y mangueras 

En bronce de 3/8in y de ½ in 
UN 45 1.755,56 79.000 

10 
Válvula direccional  2/2 Tipo 
cartucho, 1 solenoide y reposición 
por resorte. 

UN 1 355.100 355.100 

11 
Electroválvula cetop 3, 4/2 cruzada 
a 110 VAC 

UN 1 789.102 789.102 

12 
Válvula antiretorno Serie C800:  ½ 
in 

UN 1 85.240 85.240 

13 
Tanque Lamina galvanizada calibre 
12, con dos bafles, capacidad 5 
galones y accesorios 

UN 1 658.000 658.000 

14 
Filtro hidráulico de succión SAE 
clase 4, ½ in  

UN 1 49.280 49.280 

15 Presóstato de 30-200 Bar. UN 1 525.000 525.000 

16 
Valvula aisladora para CHECK 
POINT y Manómetro,Bañado en 
glicerina: 0 – 5000 Psi 

UN 1 85.000 85.000 

17 
Válvula reguladora de caudal y anti 
retorno incorporado, ½ in. 

UN 1 165.680 165.680 

18 valvula de alivio de 3/8” UN 1 228.120 228.120 

19 Aceite hidráulico Shell® Tellus 46 gal 7 31.000 217.000 

20 
Estructura de perfil cuadrado de 2” 
y lamina Alfajor de 1/8 para 
unidad hidraulica 

UN 1 155.000 155.000 

21 
Estructura en Lamina HR soldada 
de ½ in, ¼ in y 3/8 in. 

UN 1 1.100.000 1.100.000 

22 Pinturas y disolventes UN 1 18.000 18.000 

23 Campana de montaje UN 1 78.120 78.120 
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24 
Tornillería en acero Grado 8 y 
grado 5, 5/8 in, 3/8 in y ½ in y 
tornilleria en general 

UN 70 500 35.000 

25 
Pastillas para Frenos Bosh® en 
Premium organic codigo: 0986 460 
966 

UN 6 43.250 259.500 

26 
Mordaza y guias,Material  acero 
AISI1020,. 

UN 2 650.000 650.000 

27 

Cable encauchetado calibre 16 
THW 

M 19 3.215 61.085 

Temporizador UN 2 23.000 46.000 

Relé y adaptadores UN 4 45.000 180.000 

Acumulador Eléctrico (ups) 
(entrada s 115 VAC +/- 25% 
Salida115 VAC +/- 5%, potencia 
1000 VA 

UN 1 350.187 350.187 

Minicircuitbreker  UN 1 35.450 35.450 

Terminales para cable UN 40 150 6.000 

Tablero tipo cofre en lámina de 
acero galvanizado calibre 16 de 
0,20x0,15 mts, doble interruptor, 
doble señalización lumínica de 
estado 

UN 1 165.300 165.300 

Canaletas portacables M 10 2.500 25.000 

Otros consumibles eléctricos, 
hidráulicos y mecánicos 

GLB  288.000 288.000 

28 Herramianta: compra y arquiler UN 1 200.000 200.000 

29 Transporte GlB 1 650.000 650.000 

30 Pruebas y puesta en marcha UN 1 365.000 365.000 

31 Obra civil ML 6 54.500 327.000 

32 
Manual de mantenimiento y 
operación 

UN 1 50.000 50.000 

TOTAL COSTOS DIRECTOS 13.033.294 

IMPREVISTOS  10% 1.303.329 

COSTO TOTAL 14.336.623 

 
Tabla 9. Relación general de costos 
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5.  ANÁLISIS C.A.D. C.A.E. 

Hacemos uso  de las de las herramientas CAD (computer asistence 

design) y CAE (computer asistence engeniering), para verificar la 

resistencia y confiabilidad del sistema estructural del freno, además de su 

utilización para la elaboración de planos y simulación del mismo. Los 

criterios para el diseño y simulación son: la resistencia, la cual involucra el 

factor de seguridad, que en este caso se espera sea alto, y la rigidez ya 

que una deformación alta cambiaria notablemente el desempeño y 

funcionamiento del freno en general, así que se esperan deformaciones 

de menos de 1mm. El paquete utilizado para este fin es: SOLIDWORKS ® 

PREMIUM 2009 

 

5.1  ESTRUCTURA PRINCIPAL 

 

La estructura principal se modela en lamina HR de ½ y ¼  de pulgada en 

la parte principal de la estructura y superficies respectivamente; soldada 

con arco eléctrico con electrodo recubierto 6013,  discontinúa con 

cordones consecutivos de máximo 3cm y separados por 

aproximadamente 2cm. 

Las fuerzas principales que afectan a la estructura son (figura 57): la 

fuerza F1 = 1363 N. que corresponde a la fuerza de fricción entre el 

volante de inercia y las pastillas que se transmite a la estructura y para 

efectos de simulación se trasmitirá directamente y verticalmente. La 

fuerza F2 = 3407.5 N. 

 

 

Donde: N, corresponde a la fuerza normal en este caso F2,  ff a la fuerza 

de fricción y μ al coeficiente de rozamiento entre la pastilla y el volante 

para lo  cual tomamos el valor de 0.4 y que actúa horizontalmente. Estas 
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fuerzas aplican igual para los otros elementos que serán analizados por 

separado.  

Los resultados obtenidos por el análisis C.A.E. son satisfactorio, ya que 

arrojo un factor de seguridad de 5.9 (figura 59) lo que da un alto margen 

de tranquilidad en el diseño porque el software simula condiciones ideales 

y estructura continua. La deformación máxima se da en el extremo de la 

estructura (figura 60) y es de: 0.2124mm que es un valor que está dentro 

lo permitido.  

 

 

Figura 57. Flujo de fuerzas en estructura principal. 

 

 

Figura 58. Malla de elementos finitos, estructura principal. 
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Figura 59.  Factor de seguridad de la estructura principal. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 60. Deformaciones principales en la estructura principal.
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5.2 MORDAZAS 

 

Son los elementos que portan las pastillas de frenado (en este caso tres 

pastillas por cada mordaza) están hechas de lamina HR y  soldadas a un 

eje de acero  AISI 1045 (figura 61), soldadas con  arco eléctrico y 

electrodo 7010, en el extremo está sujeto al actuador hidráulico por medio 

de una pasador que hace las veces de pivote para no trasmitir fuerzas 

radiales al cilindro hidráulico. Se prueba con las mismas fuerzas de la 

estructura principal. 

 

La deformación máxima que presenta la estructura es de 0.107mm (figura 

63) que para nuestro caso cumple con el requerimiento de diseño, así 

como el factor de seguridad que de un valor de 22 (Figura 62) que aunque 

parece excesivo no lo es, pues como se mencionó anteriormente el 

software simula condiciones ideales, que en la realidad no se cumplen, 

además por estética no se deja tan esbelta la pieza.   

 

 

Figura 61. Flujo de fuerzas en la mordaza. 
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Figura 62. Factor de seguridad de la mordaza. 

 

 

Figura 63. Deformaciones principales en la mordaza. 
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5.3  GUÍA DESLIZANTE 

 

Se conforma de dos elementos: base y tapa, unidos entre sí con tornillo 

tipo Allen de 3/8” grado 8, al igual que los que la sujetan a la estructura 

principal (Figura 64), el cilindrado entre ellas tiene un ajuste deslizante 

para permitir el paso del eje de la mordaza, están maquinadas cada una 

en lamina HR y no tienen elementos soldados, la superficie inferior esta 

refrentada y perfectamente nivelada con la superficie de la estructura 

principal.  

 

 

Figura 64. Guía deslizante. 

 

5.4 BASE GUÍA DESLIZANTE 

 

Es la parte inferior del guía deslizante, es la mitad del guía que recibe casi 

la totalidad de la carga (figura 65), se espera un factor de seguridad alto 

ya que es una pieza de acero maciza sin soldaduras,  sometida a  

compresión, al igual que se esperan bajas deformaciones (figura 67)  
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Figura 65. Flujo de fuerzas en la base de la guía deslizante. 

 

 

 

Figura 66. Factor de seguridad de la base de la guía deslizante. 
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Figura 67.  Deformaciones principales en la base de la guía deslizante. 

 

5.5  TAPA DEL GUÍA DESLIZANTE. 

 

Es la parte superior de la guía deslizante, este elemento recibe una fuerza 

muy baja; es la reacción del eje sobre la parte inferior de la guía, que la 

transmite a la tapa de la guía (figura 68), sin embargo se simulo con el 

total de la fuerza para mayor seguridad, a pesar de eso el estudio arrojo 

un factor de seguridad elevado (figura 69), al igual que las deformaciones 

esperadas (figura 70) fueron muy bajas, este elemento también es 

maquinado macizo, no contiene soldaduras ni entalladuras. 

 

Figura 68. Flujo de fuerzas en la tapa del guía deslizante. 
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Figura 69. Factor de seguridad de la tapa de la guía deslizante. 

 

 

 

Figura 70. Deformaciones principales en la tapa de la guía deslizante. 
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6.  DESCRIPCIÓN GENERAL DEL SISTEMA DE FRENADO 

 

El freno se divide en tres sistemas: sistema eléctrico (Figuras 48, y 49), 

hidráulico (Figura 71 y 72) y sistema mecánico (Figuras 73 y 76); los 

cuales operan coordinadamente obteniendo un óptimo desempeño al 

momento de frenar la unidad de generación. Cuenta con un sistema de 

control automático de fácil manejo en el cual el operario solo necesita 

activar una simple secuencia de encendido para que el mecanismo por si 

solo ejecute el frenado y se auto-habilite para la siguiente frenada. 

 

El sistema de frenado es autónomo de la red eléctrica ya que cuenta con 

una UPS (acumulador eléctrico) que alimenta el sistema de control y las 

electroválvulas, además cuenta con un acumulador hidráulico que 

suministra la potencia requerida en la frenada de forma rápida y eficaz. 

El frenado se realiza de forma suave y controlada gracias a la operación 

de una válvula reductora de presión a la entrada de los actuadores y a 

una válvula reguladora de caudal a la salida de los mismos. 

 

Gracias a un óptimo diseño mecánico en el momento de frenado la unidad 

de generación no es afectada  en su balanceo ni en su alineación por cual 

se mantiene intacta la integridad de la misma. 

 

Debido a la utilización de pastillas de frenado con materiales de última 

tecnología 100% orgánicos nos ofrece una frenada con un mínimo 

calentamiento y una alta eficiencia. Otra ventaja es que no desprende 

ningún tipo de polvo que afecte el generador, ya que carecen de 

materiales metálicos. Además no afectan la salud de los operario pues 

están exentas de bases asbesticas. 

 

El mantenimiento del sistema de frenado es mínimo y de baja complejidad 

debido a que el diseño en general fue enfocado hacia la sencillez de su 

operación y mantenimiento 
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Figura 71.   Unidad hidráulica 
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Figura 72. Unidad hidráulica 
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6.1  SISTEMA MECÁNICO. 

 

El sistema mecánico es el encargado del soporte y de trasmitir la fuerza 

generada por los actuadores al volante. 

En la siguiente tabla se lista los principales componentes mecánicos, los 

cuales se pueden apreciar en la figura 73. 

 

ITEM DESCRIPCIÓN 

Estructura base 
Lamina HR soldada, con superficies 

refrentadas con fresa. 

Guías de deslizamiento Lamina HR fresada y torneada 

Mordazas Lamina HR fresada y acero 1045 torneado 

Patillas 
Bosch Premium Organic código 0986 460 

966 

Tornillería Grado 8 (7/16”, 3/8”, 1/4” ) 

Tabla 10. Componentes mecánicos 

 

 

 

Figura 73.  Componentes Mecánicos  



 

 83 
 

6.2 OPERACIÓN. 

 

 

Figura 74.    Tablero de control 

 

IMPORTANTE:  

Previamente al frenado el  operador debe cerciorarse y verificar que el 

regulador de la turbina este completamente cerrado. 

 

1. Comprobar que el circuit braker (figura 49) se encuentre en 

posición ON (arriba). 

2. Accionar la perilla OFF – ON (figura 74) en sentido horario para 

energizar el sistema, deberá encenderse el piloto de luz verde. 

3. Presione el botón START (figura 74) para ejecutar la orden de 

frenado, deberá encenderse el piloto de luz roja. Esperar 1 minuto 

y 10 segundos (tiempo aproximado del ciclo de frenado) antes de 

avanzar al siguiente paso. 

4. Al finalizar el proceso de frenado accione nuevamente la perilla 

OFF – ON en sentido anti horario para des energizar el sistema. 

Los pilotos de señalización deberán quedar apagados. 

5. En caso de de necesitar cancelar la orden de frenado, oprimir el 

botón RESET (figura 98), deberá encenderse el piloto naranja. 
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NOTA: Después de cancelada la orden girar el botón RESET 

(figura 74) en sentido horario para habilitar de nuevo el sistema de 

frenado y repetir el paso 4. 

 

6.3 MANTENIMIENTO 

 

6.3.1  CAMBIO DE PASTILLAS:  

 

Las pastillas  deben ser cambiadas cuando tengan un desgaste  

equivalente a 8 mm restantes de material de fricción (figura 75); Realizar 

una  inspección visual y medición después de cada frenada.  

Solo reemplazar  estas pastillas por las pastillas BOSCH® Premium 

Organic código 0986 460 966 (Anexo E). 

 

 

Figura 75.   Diagrama de desgaste de la pastilla 
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Procedimiento:  

 Retirar el pin y el bulón que unen el eje de la mordaza con el 

actuador hidráulico (figura 76). 

 Retirar los tornillos y la tapa de la guía deslizante de la mordaza 

(figura 76). 

 Extraer la mordaza de la base de la guía deslizante (figura 76). 

 Retirar las pastillas viejas y reemplazarlas por las nuevas. 

 Limpiar y engrasar nuevamente el eje y la guía deslizante de la 

mordaza. 

 Armar nuevamente el conjunto teniendo en cuenta la secuencia 

lógica de desarme. 

 

 

Figura 76.   Conjunto Mordaza - actuador 

 

NOTA: Siempre cambiar las pastillas en su totalidad de lo contrario 

disminuirá el desempeño del sistema de frenado 
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6.3.2  INSPECCIÓN DE CARGA DE LA UPS: 

 

Deberá realizarse una inspección de la carga de la UPS cada 3 meses. 

Procedimiento:  

 Desconectar la UPS de la red eléctrica interna. 

 Deberá escucharse un sonido de aviso intermitente y deberán 

encenderse las luces indicadoras de carga (figura 77) 

 Conectar nuevamente la UPS. 

 

Figura 77   UPS 

 

 

6.3.4.  CAMBIO DE ACEITE: 

 

Cambiar el aceite hidráulico en su totalidad y el filtro hidráulico de succión 

cada 5 años. 

Usar únicamente aceite hidráulico Shell ®tellus 46. (Anexo F) 

 

Procedimiento:  

 

 Retirar la energía eléctrica al motor. (por medio del guarda motor) 
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 Descargar el acumulador  hidráulico  abriendo la válvula de paso 

(figura 78) 

 Retirar la tapa de drenaje del tanque (figura 78). 

 Extraer todo el aceite usado y disponga de el adecuadamente 

según normas ambientales. 

  Colocar  la tapa de drenaje nuevamente. 

 Retirar la cubierta superior del tanque. 

 Retirar  el filtro de succión y reemplácelo por uno nuevo. 

 Colocar nuevamente la cubierta del tanque en su lugar. 

 Llene el tanque con 7 galones de aceite hidráulico Shell ®tellus 46 

por medio de la tapa de llenado (figura 78). 

 

 

Figura 78.  Unidad Hidráulica 
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7. PRUEBAS Y DESEMPEÑO DEL SISTEMA DE FRENADO. 

7.1 ANÁLISIS DINÁMICO DE LA FRENADA. 

 

Por observación se puede notar que la frenada se hace de una manera 

uniforme o sea la desaceleración se da de manera proporciona y de forma 

lineal; es decir, la pérdida de velocidad es siempre la misma durante los 

30 segundos que dura el evento de frenado, pero para hacer un análisis 

más detallado se tomaron los valores de la velocidad a través del tiempo 

(tiempo de frenado), gracias a una filmación que hiso del tacómetro de la 

unidad de generación durante una de las pruebas del frenado. 

 

 

 

Figura 79. Tacómetro de la unidad de generación. 

 

Se tomo la grabación y se reprodujo cuadro por cuadro para poder tomar 

los diferentes valores de la velocidad durante el tiempo de frenado de la 

unidad, tabulando los datos en una tabla de velocidad versus tiempo se 

obtuvieron los siguientes datos.  
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 RPM Tiempo de frenado 

721.8 0 

718.2 1 

705.6 2 

686.4 3 

663.6 4 

639 5 

613.8 6 

588.6 7 

561.6 8 

554.6 9 

535.2 9.5 

508.2 10 

491.8 11 

455.4 12 

429 13 

403.2 14 

377.4 15 

352.2 16 

324.6 17 

297.6 18 

271.2 19 

244.8 20 

219.6 22 

191.4 23 

163.8 24 

135.6 25 

107.4 26 

76.2 28 

40.8 29 

0 30 

Tabla 11. Tabulación de valores de rpm Vs t, en el frenado 
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Después se graficaron estos valores asignando los valores de  rpm en las 

abscisas y t en las ordenadas, obteniendo la siguiente grafica, donde se 

puede ver la variación lineal de la velocidad a través del tiempo, lo cual 

era el valor esperado a razón de lo observado.  
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Linear Regression for Data1_A:

Y = A + B * X

Parameter Value Error

------------------------------------------------------------

A 754,65191 3,95459

B -24,76192 0,23668

------------------------------------------------------------

R SD N P

------------------------------------------------------------

-0,99872 11,38 30 <0.0001

------------------------------------------------------------

Analisis dinamico

Grafica 80. Análisis dinámico del frenado 

 

 

Como era de esperarse la aceleración cae linealmente respecto al tiempo  

de frenado, haciendo la regresión lineal que se indica en la grafica se 

obtiene la siguiente ecuación de la recta: 

 

La cual arroja para  A, el valor de: 754,65191 con un error de 3,95459 y 

para B, el valor  de -24,76192 con un error de 0,23668 convirtiendo la 

ecuación lineal de la recta correspondiente a la desaceleración en: 

 

 

La grafica y los cálculos de la regresión se elaboraron con el software: 

Origin® 7.0 SR0 v. 7.0220 Origin Lab. Corporation. 
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Esto nos lleva a concluir que las propiedades físico – mecánicas de los 

dos materiales que se encuentran en contacto (volante de inercia y 

pastillas de frenado), se mantienen constantes durante todo el frenado, 

especialmente el coeficiente de fricción entre las dos superficies (μ). 

 

7.2 ANÁLISIS TÉRMICO   

Durante las pruebas de frenado se tomaron datos de las temperaturas de 

las superficies del volante y de las pastillas inmediatamente después del 

frenado, con la ayuda de un termómetro infrarrojo. 

 A continuación se presenta una tabla en la que muestra los  datos 

obtenidos en 4 de esas pruebas. 

 

 
Temperatura 

inicial [oC] 

Temp. Final de la 

pastilla [oC] 

Temp. Final del 

volante [oC] 

Frenada 1 25 60 44 

Frenada 2 27 64 50 

Frenada 3 26 61 45 

Frenada 4 25 59 41 

Tabla 12.  Cambios de temperatura debido al frenado 

 

Se puede apreciar que el comportamiento térmico durante el frenado no 

es crítico y se asemeja bastante a los valores calculados anteriormente, 

concluyendo con esto que el calentamiento no es excesivo y por tanto no 

es un factor de riesgo para ninguno de los componentes del sistema de 

frenado ni para los operarios.   
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CONCLUSIONES 

 

 

 

Se optimizo el proceso de parada de la unidad de generación 

hidroeléctrica numero uno de la planta de Zaragoza de la ESSA. S.A. 

E.S.P. mediante el diseño, construcción e implementación de un sistema 

de frenado hidráulico, con esto se logro: 

 

 Aumentar el nivel de seguridad industrial en la planta, pues el 

operario da la orden de frenado a una distancia segura con 

respeto a la unidad, y además no tiene que hacer esfuerzo físico 

para detener la unidad. 

 

 Detener la unidad en un tiempo de 30 segundos, desde una 

velocidad de 720 rpm. Es decir se redujo el tiempo de parada a un 

5% del tiempo que gastaba el operario parando la unidad con el 

método antiguo. 

 

 Un sistema de frenado autónomo e independiente de la red 

eléctrica interna de la planta en el momento del frenado. 

 

 Realizar un frenado suave y constante, el cual no afecta en 

ningún momento la alineación ni el balanceo de la unidad de 

generación. 

 

 Concebir un mecanismo de frenado de baja complejidad y mínimo 

mantenimiento gracias a un diseño sencillo y eficiente. 

 

 Mostrar nuevamente que la universidad industrial de Santander y 

en especial la escuela de ingeniería mecánica tiene un gran 
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potencial para dar solución a los problemas y necesidades de la 

industria. 

 

 Realizar un frenado eficiente, con un mínimo de calentamiento de 

los componentes  que intervienen directamente en el frenado, por 

tanto no supone ningún riesgo para los operarios ni para el propio 

equipo. 
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ANEXO A 

 

FUNDAMENTOS de HIDRÁULICA  

 

1 CILINDROS HIDRÁULICOS 

 

Además del motor hidráulico, en un circuito hidráulico el cilindro es un 

equipo insustituible para la transformación de energía hidráulica en 

energía mecánica. 

A diferencia del motor hidráulico, el cual realiza movimientos rotatorios, el 

cilindro hidráulico tiene la función de realizar movimientos de traslación 

lineales y simultáneamente transmitir fuerza. 

 

 

Figura 30.  Actuador hidráulico tipo cilindro 

 

La fuerza máxima posible del cilindro F depende, despreciando la fricción, 

de la presión de servicio máxima admisible P y de la superficie efectiva A. 

 

 

Para el accionamiento con cilindros hidráulicos en movimientos lineales 

de maquinas de trabajo se obtienen las siguientes ventajas: 

 

_  El accionamiento directo con cilindros hidráulicos es sencillo en su 

montaje y fácilmente ubicable para la construcción de maquinas. 
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_  La fuerza del cilindro permanece constante desde el comienzo hasta el 

final de la carrera. 

 

_  La velocidad del pistón, que depende del caudal introducido y de la 

superficie, también permanece constante a lo largo de de toda la longitud 

de carrera. 

 

_  De acuerdo con el tipo constructivo, un cilindro puede producir fuerzas 

de compresión o de tracción. 

_ El dimensionamiento de cilindros hidráulicos permite construir 

accionamientos de gran potencia  con cotas reducidas de montaje. 

 

Los casos de aplicación más frecuentes de cilindros hidráulicos son la 

elevación, el descenso, el bloqueo y el desplazamiento de cargas. 

 

 

Figura  31.  Partes de un cilindro de doble efecto 

 

1.1.1 TIPOS DE CILINDRO SEGÚN SU EFECTO 

De acuerdo con su efecto los cilindros hidráulicos se dividen en: 

_ Cilindros de efecto simple  

_ Cilindros de efecto doble 
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1.1.1.1 CILINDROS DE SIMPLE EFECTO 

 

Los cilindros de simple efecto solamente pueden entregar su fuerza en un 

sentido. El retro posicionamiento  del pistón solo se puede llevar a cabo 

mediante un resorte, por peso propio del pistón o por una fuerza externa. 

Básicamente los cilindro s de efecto simple tienen una superficie efectiva. 

 

 

Cilindro a pistón de inmersión; izq.: sin tope interno, der.: con tope interno 

 

Cilindros de presión de efecto simple con reposición por resorte 

Figura 32.  Cilindros de simple efecto 

 

1.1.1.2 CILINDROS DE DOBLE EFECTO 

 

Los cilindros de doble efecto poseen superficies de efecto opuesto,  de 

igual o de distinto tamaño. Disponen de dos conexiones de tuberías 

independientes entre sí. 

Mediante alimentación de las conexiones “A” o “B” el pistón puede 

transmitir fuerzas de tracción o de compresión en ambos sentidos de 

carrera. Este tipo de cilindro se emplea en prácticamente todos los 

campos de aplicación. 

 

Los cilindros de efecto doble se subdividen en cilindros diferenciales y 

cilindros de doble vástago. 
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Figura  33.  Cilindros de doble efecto 

 

1.2 ACUMULADORES HIDRÁULICOS 

 

A diferencia de los gases que, son compresibles y pueden almacenarse 

durante un periodo de tiempo, los fluidos hidráulicos son normalmente 

incompresibles. Los acumuladores suministran un medio para almacenar 

estos fluidos bajo presión. El fluido hidráulico entra en la cámara del 

acumulador y actúa sobre el área del pistón o de la vejiga para elevar un 

peso o comprimir un muelle o gas. 

 

Figura 34.  Acumuladores hidráulicos  

El acumulador es un dispositivo de almacenamiento de energía. Se puede 

considerar análogo a una batería. 
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Los acumuladores más frecuentemente usado son los de gas, como el 

que se muestra en la siguiente figura: 

 

 

 

Figura 35.   Acumulador hidráulico de gas 

 

1.2.1 TIPOS DE ACUMULADORES 

 

Hay diferentes tipos de acumuladores hidráulicos que son usados en 

sistemas de potencia de fluidos. La construcción más común utiliza un 

gas inerte en una bolsa (vejiga) o actuando sobre un pistón. 

 

1.2.1.1 ACUMULADORES DE CONTRAPESO 

 

Figura 36.   Acumulador de contrapeso. 
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Es el tipo de acumulador más antiguo. Consta de un pistón vertical, con 

facilidad para añadir o remover pesos, lo que permite modificar la presión 

de operación del acumulador. Este es el único tipo de acumulador en que 

la presión se mantiene constante. No obstante, son pesados, ocupan 

mucho espacio y su uso es limitado. Se utilizan en algunas prensas de 

gran tamaño en las que se requiere una presión constante o en aquellas 

pocas aplicaciones en que sean necesarios grandes volúmenes. 

 

1.2.1.2 ACUMULADORES DE MUELLE 

 

En este tipo de acumulador, la presión es aplicada al fluido mediante la 

compresión de un muelle espiral colocado detrás del pistón del actuador. 

 

 

Figura 37.  Acumulador de muelle. 

 

La presión no es constante, ya que la fuerza de compresión es 

proporcional a la longitud comprimida del resorte; la presión aumenta 

cuando el fluido entra en la cámara y disminuye cuando este sale.   Se 

pueden montar en cualquier posición. La fuerza del muelle, es decir, los 

límites de presión no son fácilmente ajustables con estos acumuladores. 

Además, cuando se requieran grandes cantidades de fluido, las fuerzas 

involucradas hacen muy difícil poder obtener muelles suficientemente 

grandes. 
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1.2.1.3 ACUMULADORES DE GAS 

 

Son los más utilizados.  Se cargan con un gas inerte, generalmente 

nitrógeno seco. Las presiones de carga varían con cada aplicación y 

dependen del intervalo de presiones de trabajo y del volumen de fluido 

requerido en dicho intervalo. La presión de carga del gas no debe ser 

inferior al 25% (preferiblemente el 33%) de la presión máxima de trabajo. 

La compresión del acumulador varía en proporción a la compresión del 

gas, aumentando cuando entra el fluido y disminuyendo cuando sale. 

 

 

Figura 38.  Acumulador tipo pistón. 

 

1.2.1.4  ACUMULADOR DE GAS TIPO MEMBRANA O VEJIGA 

 

Llevan incorporada una membrana o vejiga de caucho sintético que 

separa el fluido del gas. 

El aceite disponible puede variar entre el 25% y el 75% de la capacidad 

total, según las condiciones de funcionamiento. Trabajando fuera de estos 

límites, la vejiga podría dilatarse o comprimirse demasiado, limitando su 

duración. 
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Figura 39. Acumulador de membrana o vejiga. 

 

1.3. BOMBAS DE DESPLAZAMIENTO POSITIVO. 

Todo sistema hidráulico incluye una bomba. Su función consiste en 

transformar la energía mecánica en energía hidráulica, impulsando el 

fluido hidráulico en el sistema.  Las bombas de desplazamiento positivo, 

también llamadas bombas hidráulicas, funcionan desplazando una 

cantidad definida de fluido con cada carrera, revolución o ciclo. Esto se 

produce porque el fluido es atrapado en los espacios que se crean entre 

los elementos de bombeo y la carcasa estacionaria. Los elementos de 

bombeo principalmente incluyen diseños con engranajes, lóbulos, 

pistones, paletas y tornillos. 

 

 

Figura 40.  Principio de funcionamiento de una bomba de desplazamiento positivo. 
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La figura 40, muestra que el fluido entra en la bomba atravesando una 

válvula anti retorno en la carrera de entrada.  En la salida, la válvula anti 

retorno se cierra, obturando la entrada. Cuando el pistón se mueve hacia 

delante, el fluido desplazado debe pasar por el orificio de salida. 

 

La presión viene determinada por la carga de trabajo y exceptuando una 

pequeña cantidad de fugas, el caudal de salida es independiente de la 

presión.  Esto hace que la bomba de desplazamiento positivo sea más 

adecuada para utilizarse en la transmisión de potencia.  La bomba de 

desplazamiento positivo a diferencia de las centrífugas producirá el mismo 

flujo a un valor de r.p.m. dado sin importar que presión de descarga se 

tenga. A consecuencia de lo anterior una bomba de desplazamiento 

positivo no puede ser operada contra una válvula cerrada en el lado de la 

descarga.   Sí ello ocurriera, la bomba seguirá produciendo flujo, lo cual 

hará que la presión de salida aumente hasta que las líneas se rompan, o 

el impulsor, o la bomba, se dañen severamente. 

 

1.3.1 CARACTERISTICAS DE LAS BOMBAS 

Las bombas se clasifican normalmente por su presión máxima de 

funcionamiento y por su caudal de salida en (litros/minuto, gpm, etc.)  A 

una velocidad de rotación determinada. 

 

1.3.1.1VALORES NOMINALES DE LA PRESIÓN. 

 

El fabricante determina la presión nominal P basada en una duración 

razonable en condiciones de funcionamiento determinadas.   Es 

importante anotar que no hay un factor de seguridad normalizado 

correspondiente a esta estimación. Trabajando a presiones mayores se 

puede reducir la duración de la bomba, causar daños serios y ocasionar 

fallas. 

En las figuras de los sistemas hidráulicos, se adopto el código de colores 

y símbolos gráficos que corresponden a la norma Americana ASA 
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denominada posteriormente ANSI (American National Standards 

Institute).   De esta manera se pueden apreciar los cambios de presión de 

manera didáctica. 

 

             Presión del sistema.  

 

             Caudal de retorno. 

 

             Aspiración o drenaje. 

 

             CCaauuddaall  ccoonnttrroollaaddoo..  

 

               Presión reducida, presión piloto o presión de descarga. 

 

             Presión intensificada. 

 

             Fluido inactivo. 

 

1.3.1.2 DESPLAZAMIENTO. 

 

Es el volumen de líquido transferido en una revolución, es igual al 

volumen de una cámara multiplicada por el número de cámaras que 

pasan por el orificio de salida durante una revolución de la bomba.  El 

desplazamiento se expresa en Cb (cm3/rev, in3/rev, etc.).  La mayoría de 

las bombas tienen un desplazamiento fijo que solo pude modificarse 

sustituyendo ciertos componentes.  En algunas bombas es posible variar 

las dimensiones de la cámara de bombeo por medio de controles 

externos, variando así su desplazamiento.  En ciertas bombas de paletas 

no equilibradas hidráulicamente y en muchas bombas de pistones puede 

variarse el desplazamiento desde cero hasta un valor máximo teniendo 

algunas la posibilidad de invertir la dirección del caudal cuando el control 

pasa por la posición central o neutra. 
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1.3.1.3 CAUDAL. 

 

Una bomba viene caracterizada por su caudal nominal QNb en (litros/min, 

gpm) En realidad puede bombear más caudal en ausencia de carga y 

menos a su presión de funcionamiento nominal.   

 

1.3.1.4 EFICIENCIA. 

 

1.3.1.4.1 EFICIENCIA VOLUMÉTRICA ( VB). 

 

En teoría, una bomba suministra una cantidad de fluido igual a su 

desplazamiento por ciclo o revolución.  En realidad el desplazamiento 

efectivo es menor, debido a las fugas internas.  A medida que aumenta la 

presión, las fugas también aumentan y la eficiencia volumétrica 

disminuye.  Las fugas pueden ser de dos tipos, de puerto a puerto, lo que 

significa que hay un flujo de retorno desde el puerto presurizado de salida 

hasta el puerto de entrada; o, en algunos diseños de bombas, puede 

haber fugas hacia la carcasa, que va al tanque por la línea de drenaje.  La 

viscosidad del fluido, la temperatura y la presión de operación son las 

propiedades que afectan la eficiencia volumétrica.  

 

La eficiencia volumétrica es igual al caudal real de la bomba dividido por 

el caudal teórico.   Se expresa en forma de porcentaje. 

Eficiencia volumétrica = Caudal real / Caudal teórico,
Nb

b
vb

Q

Q
 el valor 

de eficiencia volumétrica oscila entre [0.92-0.96] 

 

1.3.1.4.2 EFICIENCIA MECÁNICA  ( mb). 

 

Otro tipo de ineficiencia es la producida por la fricción mecánica durante la 

operación de la bomba.  Si la bomba fuera a entregar flujo a presión cero, 

entonces no habría requerimientos de fuerza (torque).  



 

 107 
 

 

Una aspecto, que vale la pena resaltar, es que la relación entre la 

eficiencia volumétrica y la mecánica cambia con la presión y la velocidad 

de operación.   A una baja presión, la eficiencia volumétrica es alta; pero 

la eficiencia mecánica, baja.  A una alta presión, una mejor lubricación 

incrementa la eficiencia mecánica, pero las fugas disminuyen la eficiencia 

volumétrica.  Con respecto a la velocidad, la eficiencia mecánica es alta a 

bajas velocidades. Sin embargo, la eficiencia volumétrica es más alta a la 

máxima velocidad.  Esto es debido a que las fugas dependen de la 

presión.  En consecuencia, las fugas son un pequeño porcentaje de la 

gran cantidad de flujo producido a alta velocidad. 

 

1.3.1.4.3 EFICIENCIA GLOBAL ( Tb). 

 

En el proceso de seleccionar una bomba hidráulica es importante que se 

comparen las eficiencias.  Es muy común que la literatura técnica tenga 

en cuenta un tipo de eficiencia pero no el otro.  Sin embargo, la mejor 

forma de comparar es a partir de la eficiencia global, que incluye ambas, 

la volumétrica y la mecánica. Matemáticamente, la eficiencia global, es la 

simple multiplicación de los dos valores.  

mbvbtb  

 

1.3.1.5 COEFICIENTE DE PÉRDIDAS: ( b). 

 

Este valor está involucrado en el caudal que se pierde por drenaje a 

tanque y es función de la velocidad la temperatura y la presión con 

frecuencia el diseñador de bombas calcula este valor experimentalmente, 

controlando los diferentes parámetros.  

 

= constante particular para cada bomba. 

= viscosidad dinámica del fluido. 
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1.3.2 BOMBAS DE ENGRANAJES EXTERNOS. 

 

Una bomba de engranajes (figura 41), suministra un caudal, 

transportando el fluido entre los dientes de dos engranajes bien 

acoplados.  Uno de los engranajes es accionado por el eje de la bomba y 

hace girar al otro. 

 

Figura 41. Bomba de engranajes externos. 

 

Las cámaras de bombeo, formadas entre los dientes de los engranajes, 

están cerradas por el cuerpo de la bomba y por placas laterales llamadas 

frecuentemente placas de presión o de desgaste, algunas bombas 

poseen un campo de presión o pressure field   (figura 42) que consiste en 

un compartimento en la cara frontal y posterior donde se aloja el aceite 

cuando la bomba esta en operación evitando que pierda eficiencia 

volumétrica debido a la alta presión a la cual está operando. 

 

 

 Figura 42. Bomba de engranajes con campos de presión.  
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En general, las bombas de engranajes no están equilibradas 

hidráulicamente debido a que la alta presión en el orificio de salida 

impone una carga no equilibrada sobre los engranajes y cojinetes. 

Cojinetes grandes incorporados en este diseño equilibran las cargas. 

Estas bombas pueden llegar a trabajar a presiones de hasta 3600 psi con 

una compensación adecuada de las cargas axiales. 

 

El volumen se forma entre los flancos de los dientes y las paredes de la 

carcasa. 

V= m z b h  

Donde: 

m =  modulo de los engranajes 

z= cantidad de dientes 

b= ancho de dientes 

h= altura de dientes 

 

1.3.2.1 NIVEL DE FILTRACIÓN. 

 

Las bombas de engranajes requieren altos niveles de filtración debido a 

que entre la tolerancia radial que existe entre el diente del engrane y la 

pista de la carcasa (figura 43), es muy susceptible a ser rayada lo cual 

traerá como consecuencia que la bomba ya no levante la presión con la 

cual fue diseñada, se recomienda utilizar filtros con malla numero 100 o 

un nivel superior, también es posible utilizar filtros en serie para una 

adecuada filtración en el puerto de succión de la bomba.  
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Figura 43.  Tolerancias bombas de engranajes externos. 

 

1.3.2.2 FUGAS EN BOMBAS DE ENGRANAJES. 

Las fugas pueden ser internas, cuando hay flujos de retorno al puerto de 

succión; o externas, cuando hay flujos a través de la carcasa, los cuales 

son conducidos al depósito por el drenaje de la bomba o el motor. En 

general la mayoría de las bombas de engranajes no tienen fugas 

externas.  Consecuentemente su eficiencia volumétrica es afectada sólo 

por las fugas desde el puerto de presión al puerto de succión, fugas 

internas. 

Las fugas internas de las bombas de engranajes pueden tomar dos 

trayectorias. La primera es la que recorre el fluido presurizado que pasa 

por el juego que hay entre la envoltura y las puntas de los dientes de los 

engranajes.  No obstante también se presentan fugas entre los mismos 

dientes de los engranajes estrechamente ajustados.  Se debe recordar 

que es necesario el juego, ya que los engranajes deben girar dentro de la 

envoltura de la bomba.  Este juego permitirá que el líquido a presión fluya 

por las paredes hasta el lado de succión. 
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Las bombas de engranajes de alta presión están diseñadas con placas de 

desgaste flotantes también conocidas como placas de empuje.  Estas dos 

placas de desgaste están localizadas dentro de la envoltura de la bomba, 

a cada lado de los engranajes. Para facilitar el arranque de la bomba las 

placas de desgaste generalmente tienen superficies de bronce y están 

mecánicamente forzadas contra las caras de los engranajes pero con una 

carga ligera. A medida que la presión aumenta, esta crea una fuerza 

hidráulica que tiende a alejar a las placas de desgaste de los engranajes. 

Sin embargo la fuerza hidráulica es balanceada por una cavidad de 

presión creada en el lado opuesto de una (o a veces ambas, dependiendo 

del diseño de la bomba) de las placas de desgaste.  El área efectiva de 

esta cavidad de presión esta precisamente diseñada de tal forma que una 

pequeña fuerza hidráulica siempre exista para forzar las placas de 

desgaste contra la superficie de los engranajes.  Durante su operación, 

las placas autoajustan el juego de la bomba, de acuerdo con el nivel de 

presión.  Por supuesto a más alta la presión del sistema más alta es la 

carga hidráulica en las placas de desgaste.  Las placas de desgaste 

presurizadas reducen las fugas a un mínimo sin crear excesiva fricción 

mecánica.  Por otro lado permiten que la bomba compense por sí misma 

el desgaste. 

 

1.3.2.3 NIVELES DE RUIDO. 

En el pasado las bombas de engranajes tenían mala fama debido al alto 

nivel de ruido durante su operación.   Este es una combinación de ruido 

mecánico debido al engranar de los dientes, e hidráulico creado por la alta 

frecuencia de los pulsos de presión ocasionados por el alto número de 

cámaras de bombeo.  Afortunadamente los diseños computarizados de 

engranajes y las nuevas técnicas de fabricación han producido bombas 

de engranajes que operan con niveles de ruido muy satisfactorios.  Las 

bombas con engranajes helicoidales son silenciosas, pero producen un 

empuje axial no deseado.   Este tipo de empuje se puede abolir con el uso 

de engranajes herringbone (espina de pescado). 
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1.3.2.4  DIRECCIÓN DE ROTACIÓN. 

Cuando se selecciona una bomba de engranajes se debe ser cuidadoso 

al ordenar que tenga una correcta dirección de rotación.  Esta precaución 

es necesaria dado que la mayoría de las bombas de engranajes no 

pueden ser convertidas fácilmente para cambiar de una dirección de 

rotación a otra.  De hecho pueden requerir una envoltura separada 

(disposición invertida) para convertir la dirección de rotación. 

Si observamos cualquiera de las ilustraciones de corte transversal de una 

bomba de engranajes, a primera vista parece que la dirección de rotación 

puede ser cambiada simplemente variando el sentido de giro.  En teoría 

esto hará que el mecanismo bombee al revés, por lo que simplemente 

requiere que se conecten las líneas de succión y de presión en los 

puertos opuestos.  Sin embargo este no es el caso.  La mayoría de las 

bombas con capacidad de autocebado tienen un puerto de succión más 

grande que el de descarga.  Esto facilita el uso de la tubería de succión 

adecuada en la entrada de la bomba.  En consecuencia, sí sólo se cambia 

la dirección de rotación, la bomba tratara de impulsar el flujo a través de 

un puerto más pequeño, mientras que bombea a un puerto más grande. 

Esto no sería recomendable. 

 

Otro problema en cambiar la dirección de rotación de una bomba de 

engranajes es que la mayoría no tienen un drenaje externo. Dado que la 

carcasa no está conectada al depósito, la baja capacidad de presión de 

sellado del sello del eje hace que tenga que ser internamente conectado a 

la succión de la bomba. Si esto no se hace cuando la dirección de 

rotación de la bomba es cambiada, el fluido a alta presión puede causar 

fallas inevitables en este sello. 

 

Las bombas con placas de desgaste presurizadas pueden requerir placas 

totalmente diferentes para operar en dirección contraria.  Esto se debe a 

que la cavidad de presión creada detrás de la placa no es simétrica.  De 
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hecho debe ser cargada con mayor intensidad en el lado de presión que 

en el de succión.  Al operar estas bombas en dirección equivocada, no se 

tendrá el sello adecuado dado por las placas de desgaste. 

 

1.3.2.5 FUNCIONAMIENTO. 

 

Básicamente el bombeo se produce por dos ruedas dentadas que 

engranan y desengranan produciendo el flujo.  Las bombas de engranajes 

externos usan dos ruedas idénticas girando una contra otra.  Una rueda 

es conducida por el motor, y esta a su vez conduce a la otra rueda.  Sin 

embargo, si el diseño de la bomba es de menos de seis dientes, la rueda 

conducida suele ser impulsada externamente por la acción de un 

engranaje externo que la mueve a la misma velocidad que la rueda 

acoplada directamente al eje.  Cada rueda es soportada por un eje con 

rodamientos en ambos lados. 

Según se describe en la figura 44, los pasos en el funcionamiento de una 

bomba de engranajes externos son: 

 

A medida que las ruedas desengranan van generando un volumen en 

expansión en la entrada de la bomba.  El líquido fluye hacia adentro y es 

atrapado por los dientes de los engranes a medida que giran. 

 

El líquido viaja alrededor de la parte interior de la carcasa dentro de las 

cavidades formadas por los dientes y la carcasa.  No pasa por entre las 

ruedas. 

 

 

Figura 44.  Funcionamiento de las bombas de engranajes externos. 
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 Finalmente, al engranar las ruedas se fuerza al líquido a salir por el 

puerto de descarga presurizado. 

Cuando los dientes engranan, el fluido que está en la cámara desarrolla 

un nivel elevado de presión.  Unas muescas de descompresión 

mecanizadas en las placas laterales descomprimen el fluido.  El líquido a 

presión se canaliza en una ranura para lubricar los cojinetes. 

 

Debido a que las ruedas son apoyadas en los dos extremos, las bombas 

de engranajes externos pueden ser muy silenciosas y son usadas 

frecuentemente para aplicaciones de alta presión, como aplicaciones 

hidráulicas. Sin cargas en voladizo sobre los rodamientos, en el eje del 

rotor no hay deflexión evitando desgastes prematuros. 

 

1.3.2.6 DESBALANCE HIDRÁULICO.   

 

La principal causa de falla en las bombas de engranajes externos 

probablemente sea debida a fallas en los cojinetes.   Como se aprecia en 

la figura 45, en este tipo de bombas se generan altas cargas mecánicas 

en los ejes y cojinetes debido a las fuerzas de presión desbalanceadas. 

Estas cargas son significativas a presiones normales de trabajo, haciendo 

que el tamaño y el diseño de los cojinetes, así como la precisión de su 

alineamiento, sean factores críticos en su diseño. Por estas razones las 

bombas de engranajes baratas están usualmente limitadas a presiones de 

operación máximas de 1500 psi o menos. 

 

Como se muestra en la figura 46 las fuerzas de contacto entre los dientes 

se suman a la carga que tienen que soportar los cojinetes de la rueda 

conducida, pero se restan de las cargas de los cojinetes de la rueda 

conductora.  Las fuerzas de contacto son de cerca de un 10% de las 

fuerzas de presión, por lo que se tiene una capacidad sobrante en el 

cojinete de la rueda conductora, permitiendo manejar algunas cargas 

desbalanceadas de una polea o un engranaje conductor. También se 
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concluye de lo anterior que en los casos de operación extrema, cuando 

las cargas permitidas de los cojinetes se exceden, se puede esperar que 

el cojinete de la rueda conducida falle primero. 

 

 

Figura 45. Fuerzas debidas a la presión en las bombas de engranajes. 

 

 

Figura 46. Efecto de las fuerzas de contacto entre los dientes. 

Cuando se usan cojinetes de deslizamiento las cargas son soportadas por 

películas hidrodinámicas de lubricante.  Para tener un espesor adecuado 

de la película y evitar el contacto metal a metal y el desgaste, se requiere 
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de unas r.p.m. mínimas y de una viscosidad del fluido mínima.  Por tanto, 

se debe evitar la operación en condiciones de altas cargas, bajas r.p.m. y 

altas temperaturas. 

 

Las bombas de engranajes externos pueden operar a altas presiones 

(más de 4500 psi), simplemente equipándolas con una estructura de 

apoyo adecuada para soportar estas cargas hidráulicas desbalanceadas. 

Las bombas de alta presión tienen ejes de gran diámetro que ofrecen 

resistencia y permiten el uso de rodamientos más grandes.  Dependiendo 

del diseño de la bomba estos cojinetes suelen ser rodamientos de agujas 

o bujes hidrodinámicos (lubricados a presión). 

 

1.3.2.7 TIPOS DE ENGRANAJES. 

Los engranajes pueden ser rectos, helicoidales o de doble helicoide 

(espina de pescado).  Los engranajes helicoidales y de espina de 

pescado ofrecen un flujo más uniforme que los engranajes rectos, aunque 

todos los tipos de engranaje producen flujos relativamente uniformes.  Las 

bombas de engranajes externos de gran capacidad, normalmente usan 

engranajes helicoidales o de espina de pescado. 

 

1.3.2.8 CURVAS DE DESEMPEÑO. 

Las curvas típicas de desempeño se muestran en las figuras 47 y 48 Las 

presiones nominales entre los 2000 y 3000 psi (140 a 210 bares) son 

comunes para la mayoría de los diseños.  Algunas bombas de trabajo 

pesado tienen rangos de presión de hasta 4000 psi (280 bares). 
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Figura 47. Eficiencia de una bomba de engranajes de trabajo mediano. 

 

 

Figura 48. Eficiencia de una bomba de engranajes de trabajo pesado. 

 

1.4.1 VALVULAS ANTIRRETORNO 

 

Una válvula antirretorno puede funcionar como control direccional o como 

control de presión. En su forma más simple, sin embargo, una válvula 

antirretorno no es más que una válvula direccional de una sola vía (figura 
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49). Permite el paso libre del aceite en una dirección y lo bloquea en la 

otra. 

Obsérvese que el símbolo gráfico compuesto para una válvula 

antirretorno indica dos posiciones de la válvula: abierta y cerrada. Es un 

diagrama bastante complicado para una válvula tan simple y se utiliza 

raramente. Se emplea generalmente el símbolo de bola y asiento que se 

utilizará en todos los casos para designar a una válvula antirretorno. 

 

 

 Figura 49. Símbolos gráficos de las válvulas antirretorno. 

 

1.4.2 VALVULAS DE 2 y 4 VIAS 

 

La función básica de estas válvulas es dirigir el caudal de entrada a 

cualquiera de los dos orificios de salida. Según la figura 51, el caudal del 

orificio "P" (bomba) puede ser dirigido a cualquiera de los dos orificios de 

salida (denominados A y B por conveniencia). 

En la válvula de 4 vías el orificio alterno está comunicado a tanque 

permitiendo el retorno del caudal al depósito. En las válvulas de 2 vías el 

orificio alterno está bloqueado y el orificio a tanque sirve solamente como 

drenaje de las fugas internas de la válvula. 

La mayoría de estas válvulas son del tipo de corredera deslizante, aunque 

existen válvulas rotativas que se usan principalmente para pilotajes. Se 

fabrican en modelos de 2 ó 3 posiciones. La válvula de tres posiciones 

tiene una posición central o neutra. Los métodos de accionamiento 
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incluyen palancas manuales, levas, conexiones mecánicas, muelles, 

solenoides, presión piloto y otros sistemas. 

 

 

Figura 51. Funcionamiento de una válvula direccional. 

 

 

Figura 52. Tipos de accionamientos de válvulas direccionales. 

 

1.4.2.1  VALVULA DE 2 VIAS DE TIPO CORREDERA 

 

En la válvula direccional de tipo corredera (figura 53), una corredera 

cilíndrica puede deslizarse en ambos sentidos en un orificio practicado 

dentro del cuerpo de la válvula.  

Unos pasos mecanizados, que parten de los orificios externos de la 

válvula, pueden estar unidos entre sí a través de ranuras circulares en la 

corredera o bloqueados por los salientes cilíndricos de la misma. 
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La versión de 2 vías permite la selección de 2 direcciones para el caudal. 

En una posición, el caudal puede pasar desde el orificio P hasta el orificio 

A. En la otra posición, desde P hasta B. Todos los demás orificios están 

bloqueados. 

 

Figura 53. Funcionamiento de una válvula direccional de 2 vías.  

 

1.4.2.2  VALVULA DE CORREDERA DE 4 VIAS 

 

La válvula de corredera de 4 vías (fig. 54) es idéntica a la válvula de 2 

vías de la figura 53 con la excepción del mecanizado de los salientes 

cilíndricos de la corredera. La anchura de los mismos se reduce para 

descubrir el orificio T (tanque) en las posiciones extremas y permitir el 

caudal de retorno al tanque. 

 

Figura 54.  Funcionamiento de una válvula direccional de 4 vías. 
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1.5 CONTROL DE PRESION 

 

Las válvulas de control de presión realizan funciones tales como limitar la 

presión máxima de un sistema o regular la presión reducida en ciertas 

partes de un circuito, y otras actividades que implican cambios en la 

presión de trabajo. Su funcionamiento se basa en un equilibrio entre la 

presión y la fuerza de un muelle. La mayoría son de infinitas posiciones, 

es decir, que las válvulas pueden ocupar varias posiciones entre 

completamente cerradas y completamente abiertas, según el caudal y la 

diferencia de presiones. 

Los controles de presión se denominan generalmente según su función 

primaria: válvula de seguridad, válvula de secuencia, válvula de frenado, 

etc. Se clasifican según el tipo de conexiones, tamaño y gama de 

presiones de funcionamiento. 

 

1.5.1 VALVULAS DE SEGURIDAD 

La válvula de seguridad se halla prácticamente en todos los sistemas 

hidráulicos. Es una válvula normalmente conectada entre la línea de 

presión (salida de la bomba) y el tanque de depósito. Su objeto es limitar 

la presión del sistema hasta un valor máximo predeterminado mediante la 

derivación de parte o de todo el caudal de la bomba a tanque, cuando se 

alcanza el ajuste de presión de la válvula. 

 

 

Figura 56. Esquema simbólico de válvula de seguridad. 
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1.5.1.1 VÁLVULA DE SEGURIDAD SIMPLE 

 

Una válvula de seguridad simple o de acción directa puede consistir en 

una bola u obturador mantenido en su asiento, en el cuerpo de la válvula, 

mediante un muelle fuerte. Cuando la presión en la entrada es insuficiente 

para vencer la fuerza del muelle, la válvula permanece cerrada. Cuando 

se alcanza la presión de abertura, la bola u obturador es desplazado de 

su asiento y ello permite el paso del líquido al tanque mientras se 

mantenga la presión. 

En la mayoría de estas válvulas se dispone de un tornillo de ajuste para 

variar la fuerza del muelle. De esta forma, la válvula puede ajustarse para 

que se abra a cualquier presión comprendida dentro de su intervalo de 

ajuste. 

 

La presión a la cual la válvula empieza a derivar el caudal se denomina 

presión de abertura. A medida que el caudal va aumentando a través de 

la válvula, el obturador es alejado cada vez más de su asiento, originando 

una compresión mayor del resorte. De esta forma, cuando la válvula 

desvía todo el caudal, la presión puede ser considerablemente mayor que 

la presión de abertura. 

 

La presión a la entrada de la válvula, cuando ésta deja pasar todo el 

caudal, se denomina presión de plena abertura. La diferencia entre la 

presión de plena abertura y la presión de abertura se llama margen de 

sobrepresión. Algunas veces el margen de sobrepresión no es un 

inconveniente, en otros casos, puede dar como resultado una pérdida de 

potencia considerable debida al fluido que se pierde a través de la válvula 

antes de alcanzar su ajuste máximo o puede permitir que la presión 

máxima del sistema sobrepase los valores nominales de los demás 

componentes. Cuando se desee reducir el margen de sobrepresión debe 

utilizarse una válvula de seguridad compuesta. 
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Figura 57. Válvula de seguridad. 

 

1.5.2  VALVULA REDUCTORA DE PRESION 

 

Las válvulas reductoras de presión son controles de presión, normalmente 

abiertos, utilizados para mantener presiones reducidas en ciertas partes 

de un circuito. Las válvulas son actuadas por la presión de salida, que 

tiende a cerrarlas cuando se llega al taraje de la válvula, evitándose así 

un aumento no deseado de presión. Se utilizan válvulas reductoras de 

acción directa y válvulas reductoras pilotadas 

 

Figura 58. Válvula reductora de presión  
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1.5.2.1 VÁLVULA REDUCTORA DE ACCIÓN DIRECTA 

 

Esta válvula se muestra en la figura 59. Utiliza una corredera accionada 

por un muelle que controla la presión de salida. 

Si la presión a la entrada es inferior al ajuste del muelle, el líquido fluye 

libremente desde la entrada hasta la salida. Un pasaje interno, unido a la 

salida de la válvula, transmite la presión de salida al extremo de la 

corredera que no lleva muelle. 

Cuando la presión de salida llega al taraje de la válvula (figura 59), la 

corredera se mueve, bloqueando parcialmente el orificio de salida. 

Únicamente alcanza la salida el caudal suficiente para mantener el ajuste 

prefijado. Si la válvula se cerrase por completo, las fugas, a través de la 

corredera, podrían originar un aumento de presión en el circuito derivado. 

Esto puede evitarse haciendo que un drenaje continuo al tanque 

mantenga la válvula ligeramente abierta, impidiendo que haya una presión 

superior al taraje de la misma a su salida. La válvula dispone de otro 

pasaje para drenar estas fugas al tanque. 

 

 

Figura 59. Válvula reductora de acción directa 
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La válvula mostrada en la figura 59. Permite el paso libre del aceite en el 

sentido contrario, cuando la presión del sistema es inferior al ajuste de la 

válvula. Si la presión de retorno fuese mayor, sería necesario montar, en 

derivación con la válvula reductora, una válvula antirretorno, que puede 

estar incorporada dentro del cuerpo de la válvula reductora. 

 

1.6 CONTROL DE CAUDAL 

 

Las válvulas reguladoras de caudal se utilizan para regular la velocidad. 

Como ya se mencionó en capítulos anteriores, la velocidad de un 

actuador depende de la cantidad de aceite que se le envía por unidad de 

tiempo. Es posible regular el caudal con una bomba de desplazamiento 

variable, pero en muchos circuitos es más práctico utilizar una bomba de 

desplazamiento fijo y regular el caudal con una válvula reguladora de 

caudal. 

 

 

Figura 60. Válvula reguladora de flujo 

 

1.6.1 SISTEMAS DE REGULACION DE CAUDAL 

 

Existen tres métodos básicos para aplicar las válvulas reguladoras de 

caudal para controlar la velocidad de los actuadores: regulación a la 

entrada, regulación a la salida y regulación por substracción. 
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Figura 61. Funcionamiento de una válvula reguladora de flujo 

 

1.6.1.1 CIRCUITO DE REGULACIÓN A LA ENTRADA 

 

En este circuito, la válvula reguladora de caudal se coloca entre la bomba 

y el actuador (figura 62); de esta forma controla la cantidad de fluido que 

entra en el actuador (Meter - in). El exceso de caudal suministrado por la 

bomba es desviado al tanque a través de la válvula de seguridad. Con la 

válvula instalada en la línea de entrada al cilindro, como puede verse en 

la figura, el caudal es controlado en una sola dirección y debe 

incorporarse una válvula antirretorno, dentro de la válvula reguladora, o 

montarla en derivación con la misma, para permitir el retorno libre del 

fluido. Si se desease controlar la velocidad en ambas direcciones, el 

regulador de caudal podría instalarse a la salida de la bomba, antes de la 

válvula de control direccional. 

Este método es muy preciso y se utiliza en aquellas aplicaciones donde la 

carga siempre se opone al movimiento del actuador, tales como la 

elevación de un cilindro vertical con carga, o empujar una carga a una 

velocidad controlada. 
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Figura 62. Sistema regulado a la entrada 

 

1.6.1.2 CIRCUITO DE REGULACIÓN A LA SALIDA 

Este sistema de control (figura 63) se utiliza cuando la carga tiende a huir 

del actuador, desplazándose en la misma dirección que éste. El regulador 

de caudal se instala de forma que restrinja el caudal de salida del 

actuador (Meter – Out). Para regular la velocidad en ambas direcciones 

puede instalarse la válvula en la línea de tanque de la válvula direccional. 

Frecuentemente hay necesidad de controlar el caudal únicamente en una 

sola dirección y la válvula se sitúa entre el actuador y la válvula 

direccional en la línea que corresponde al tanque. Aquí también hace falta 

una válvula antirretorno que permita el paso libre del caudal en sentido 

contrario. 

 

Figura 63.  Sistema regulado a la salida 
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1.7 ALGUNOS ACCESORIOS 

 

1.7.1 PRESOSTATOS 

 

Los presóstatos (figura 64) se utilizan para abrir o cerrar circuitos 

eléctricos a presiones seleccionadas previamente, para accionar 

electroválvulas y otros dispositivos utilizados en el sistema. El principio de 

funcionamiento de un presóstatos es el siguiente: contiene dos interrup-

tores eléctricos separados, accionado cada uno de ellos mediante una 

varilla apoyada contra un pistón cuya posición es controlada por la 

presión hidráulica en un lado y por un muelle en el otro. La presión a la 

que actúan los interruptores se selecciona girando el tornillo de ajuste 

para aumentar o disminuir la fuerza del muelle. 

 

Hay que observar que en este diseño los interruptores son accionados por 

los muelles, en el montaje de las unidades. Así, los contactos 

normalmente abiertos se cerrarán y viceversa. 

 

 

 

Figura 64. Presóstato típico 
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Cuando se alcanza la presión de taraje, los pistones comprimen los 

muelles y permiten que las varillas bajen, haciendo que los interruptores 

vuelvan a su condición normal. 

Utilizando ambos interruptores conjuntamente con un relé eléctrico, las 

presiones del sistema pueden mantenerse dentro de unos límites inferior 

y superior muy amplios. 

 

1.7.2 APARATOS DE MEDIDA 

 

Las medidas de caudal, de presión y de temperatura, son necesarias para 

evaluar el funcionamiento de los elementos hidráulicos. Estas medidas 

son útiles también para la localización de averías en un sistema 

hidráulico. Debido a la dificultad de instalar un caudalímetro en el circuito, 

las medidas de caudal se determinan muchas veces midiendo el 

desplazamiento o la rotación de un actuador. La presión y la temperatura 

se determinan de la manera usual mediante manómetros y termómetros. 

 

1.7.2.1 MANOMETROS 

 

Los manómetros son necesarios para ajustar las válvulas de control de 

presión y para determinar las fuerzas ejercidas por un cilindro o el par 

desarrollado por un motor hidráulico. 

Los dos tipos principales de manómetro son el tubo de Bourdon y los tipos 

Schrader. En el manómetro tipo Bourdon (figura 65), un tubo cerrado tiene 

forma de arco. Cuando se aplica presión al orificio de entrada, el tubo 

tiende a enderezarse, accionando un acoplamiento que gira un engranaje 

y una aguja ligada a éste que indica la presión en un cuadrante. 

En el manómetro Schrader (figura 66), la presión se aplica a un pistón y a 

una camisa accionada por un muelle. Cuando la presión mueve la camisa, 

ésta acciona la aguja indicadora mediante una conexión mecánica. 
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Figura 65. Manómetro de Bourdon 

 

La mayoría de los manómetros indican cero a la presión atmosférica y 

están calibrados en kilos por centímetro cuadrado (Bar) o en libras por 

pulgada cuadrada (Psi), sin tener en cuenta la presión atmosférica en 

toda su escala. 

La presión a la entrada de una bomba es frecuentemente inferior a la 

presión atmosférica y debe medirse en unidades absolutas utilizándose, 

generalmente, las pulgadas o los milímetros de mercurio, considerándose 

que 30 pulgadas o 760 mm corresponden al vacío perfecto 

 

 

 

Figura 66. Manómetro de Schrader. 
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ANEXO B 

 

FRICCION Y FRENADO4 

 

1 TRIBOLOGÍA 

 

La tribología es la ciencia y técnica que estudia la interacción entre 

superficies en movimiento y los problemas relacionados con ellos: 

desgaste, fricción, adhesión y lubricación. 

En la interacción entre dos superficies aparecen diversos fenómenos cuyo 

conocimiento es de vital importancia. Estos tres fenómenos 

fundamentales que aparecen son: 

 

 Fricción: Efecto que proviene de la existencia de fuerzas 

tangenciales que aparecen entre dos superficies sólidas en 

contacto cuando permanecen unidas por la existencia de esfuerzos 

normales a las mismas. Se genera debido a las imperfecciones, 

especialmente microscópicas, entre las superficies en contacto. 

 Desgaste: Consiste en la desaparición de material de la superficie 

de un cuerpo como consecuencia de la interacción con otro cuerpo. 

 Adhesión: Capacidad para generar fuerzas normales entre dos 

superficies después de que han sido mantenidas juntas. Es decir, 

la capacidad de mantener dos cuerpos unidos por la generación 

anterior de fuerzas de unión entre ambos. 

 

El objetivo de la tribología no solo es minorar las desventajas.  

 

Dependiendo de la situación el objetivo a alcanzar puede ser distinto. 

 

 Mínimo desgaste y mínima fricción: rodamientos, engranajes, 

levas... gracias a la lubricación y las capas de recubrimiento. 

                                                 
4 http://www.roadhouse.es/manual.PDF 
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 Mínimo desgaste y máxima fricción: frenos, embragues, 

neumáticos... con materiales resistentes al desgaste. 

 

 Máximo desgaste y mínima fricción: lápices, deposición de 

lubricantes sólidos mediante deslizamiento. 

 

 Máxima fricción y máximo desgaste: borradores. 

 

Para tener una idea de lo importante que son las soluciones a problemas 

tribológicos; por ejemplo, en los automóviles, en los que existen más de 

2000 contactos tribológicos, las mejoras tribológicas pueden suponer un 

ahorro estimado de energía del 18,6 %. En el campo energético, se 

estima que en EE.UU. un 11% de la energía total consumida en cuatro 

grandes sectores: transportes, turbo máquinas, generadores de potencia 

y procesos industriales, pueden ser ahorrados introduciendo avances 

tribológicos. Desde el punto de vista económico un informe realizado en 

Alemania revelaba que las pérdidas como consecuencia de la fricción y el 

desgaste, equivale a un desperdicio energético anual del orden de 20.000 

millones de dólares. 

 

2 FRICCIÓN. 

 

Fricción es la resistencia al movimiento que existe cuando un objeto 

sólido se mueve tangencialmente con respecto a la superficie de otro 

sólido con el que está en movimiento. 

La fricción se expresa en términos relativos de fuerza, como el coeficiente 

entre la fuerza de fricción y la carga nominal a las superficies de contacto, 

suele representarse por m, que es un coeficiente adimensional, es decir, 

carece de unidades ya que las dos fuerzas se miden en las mismas 

unidades. 
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Hay que distinguir entre dos situaciones: 

 

1. Fuerza de fricción estática: La necesaria para iniciar el movimiento. Si 

la fuerza tangencial aplicada es menor a este valor, no existe movimiento 

y la fuerza de fricción es igual o mayor a la tangencial aplicada. 

2. Fuerza de fricción cinética o dinámica: La necesaria para mantener el 

movimiento. De valor menor a la anterior. 

 

Las leyes fundamentales de la fricción son: 

 La fuerza de fricción es proporcional a la fuerza normal. 

 

 la fuerza de fricción es independiente del área aparente de 

contacto. Por esta razón objetos grandes y pequeños del mismo 

par de materiales, presentan el mismo coeficiente de fricción. 

 La fuerza de fricción teóricamente es independiente de la velocidad 

de deslizamiento (aunque no es así en la práctica debido a la 

sensibilidad de los materiales de fricción a la presión, a la velocidad 

y a la temperatura). 

Los coeficientes de fricción típicos que presenta el acero cuando se 

desliza sobre otros materiales son los que aparecen en la siguiente tabla. 

 

MATERIAL 1      MATERIAL 2 µ 

Acero Acero 0.62 

N 

Farrastre 

P 

(Resistencia)    Fr 
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Bronce Acero 0.24 

Grafito Acero 0.10 

Tabla  1 Coeficientes de fricción típicos para el acero 

 

A escala microscópica, las superficies de los sólidos presentan cimas y 

valles, que podemos evaluar midiendo su rugosidad. Debido a esta 

rugosidad cuando dos superficies entran en contacto, no lo hacen en todo 

el área aparente de contacto, sino que el contacto se verificará solo en 

algunos puntos de estas rugosidades. 

 

A la suma de las áreas de los puntos en los que se verifica el contacto, la 

denominaremos área real de contacto. Esta área es independiente del 

área aparente de contacto. 

Estos puntos de contactos son los encargados de soportar la carga 

normal y de generar la fuerza de fricción. 

Cuando la carga normal aumenta, el número de puntos en contacto 

aumenta, aumentando el área real de contacto a pesar de mantenerse 

invariable el área aparente. 

La fuerza de fricción es debida a varios efectos que suponen aportación 

de energía: 

 

 Adhesión: principal componente de la fricción. 

 Deformación. 

 A la interacción entre asperezas. 

 

La existencia de capas contaminantes entre el disco de freno y el material 

de fricción reduce considerablemente las fuerzas de fricción. 

 

La existencia de una fuerza de fricción hace aumentar el área real de 

contacto y aumenta el barrido de la capa intermedia (tercera capa), 

aumentando la adhesión respecto al simple contacto. 

 



 

 135 
 

Es importante destacar que a altas velocidades de deslizamiento de una 

superficie contra la otra, se aumenta la temperatura debido a la fuerza de 

rozamiento entre ambos materiales que se oponen al movimiento con lo 

cual se produce una conversión de la energía cinética en calor (energía 

térmica) con el consiguiente aumento de la temperatura de ambas 

superficies. 

 

3 EL FRENADO. 

 

El frenado de un cuerpo en movimiento es uno de los estudios más 

complejos dentro de la tribología. 

Al frenar una máquina lo que estamos consiguiendo por medio de la 

fricción entre dos materiales, es la transformación de energía cinética y/o 

potencial (la que lleva el objeto por moverse o por encontrarse a una 

determinada altura) en energía calorífica. Esta transformación de energía 

provoca  un aumento en la temperatura global de todo el sistema. 

 

La transformación de la energía se produce en el contacto entre una parte 

fija que va anclada a la mordaza del sistema de frenado y una parte móvil 

que gira solidaria con al eje a la misma velocidad angular (el disco). 

Cuando accionamos el sistema de frenado se presuriza el circuito y los 

émbolos empujan a las pastillas (elemento fijo) contra el disco (elemento 

móvil). 

 

En el contacto entre las pastillas y el disco es donde se produce la 

transformación de la energía, de ahí que las características de ambos 

elementos sean muy peculiares, ya que deben de soportar altas 

temperaturas sin desgastarse en exceso pero con un buen coeficiente de 

rozamiento para poder conseguir frenar la maquina. 

 

También, el coeficiente de rozamiento del material de fricción ha de ser lo 

más estable posible a distintas velocidades y a diferentes presiones en el 
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sistema de freno de forma tal que el operario pueda prever el resultado 

cuando trata de desacelerar o parar la maquina. 

 

4. FRENO DE DISCO5 

4.1 PASTILLAS DE FRENO 

4.1.1 Composición  

 

La obligatoriedad de eliminar el amianto (Asbesto) supuso un cambio 

importante dentro de las formulaciones. El amianto era una fibra que 

constituía la base de cualquier formulación ya que era capaz de aportar 

las cualidades requeridas a cualquier material de fricción. 

No obstante, aunque los primeros materiales “sin amianto” que 

aparecieron en el mercado eran de prestaciones y duración inferiores a 

los de “con amianto”, hoy en día los productos “sin amianto” han superado 

a aquellos en todos los requisitos exigibles a un material de fricción. 

 

En la actualidad la mayoría de los fabricantes de materiales de fricción 

emplea en mayor o menor medida la base que a continuación se ofrece. 

 

 Las fibras: Las fibras son los elementos encargados de aglutinar y 

ligar el resto de los elementos. Es decir, las fibras son la base de 

las pastillas de freno, a través de sus múltiples ramificaciones van 

uniendo el resto de los elementos. Existen dos tipos principales de 

fibras las sintéticas y las minerales. Las más usuales en el campo 

de la fricción son: fibras de vidrio, fibras de aramida, lana de roca, 

etc. 

 

 Las cargas minerales: Las cargas minerales son las encargadas 

de dar consistencia mecánica al conjunto, es decir, le aportan 

resistencia a la abrasión, resistencia a cortadura... Están 

                                                 
5 http://www.roadhouse.es/manual.PDF 
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encargadas también, de aportar resistencia a las altas 

temperaturas. Las más usuales son: barita, magnesita, talco, mica, 

carbonato, feldespato y otros. 

 

 Componentes metálicos: Se añaden en forma de polvo o viruta 

para conseguir homogeneizar el coeficiente de fricción así como la 

transferencia de calor de la pastilla a la mordaza y ambiente. Los 

más usuales son, latón, cobre, bronce entre otros. No obstante una 

gran parte de los componentes metálicos usados en los materiales 

de fricción, tienen efectos nocivos sobre la salud por lo que se 

recomienda seguir estrictamente la legislación referente a los 

productos que contengan tales metales pesados. 

 

 Los lubricantes o modificadores de coeficiente: Son los 

encargados de hacer variar el coeficiente de fricción normalmente 

a la baja, dependiendo del rango de temperatura de 

funcionamiento. Son empleados en forma de polvo suelen ser 

grafitos, cokes, sulfuros, antracitas, etc. 

 

 Los materiales orgánicos: Son los encargados de aglomerar el 

resto de los materiales. Cuando alcanzan una determinada 

temperatura fluyen y ligan el resto de componentes, hasta que se 

polimerizan. Las más importantes son las resinas fenólicas 

termoendurecibles, aunque también son empleados diferentes 

tipos de cauchos, ceras, aceites, etc. 

 

 Los abrasivos: Cumplen principalmente la misión de incrementar 

el coeficiente de fricción y también renuevan y limpian la superficie 

del disco permitiendo la formación de la capa intermedia o también 

conocida como tercera capa. 
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Figura 17. Composición de materiales de fricción. 

 

4.1.2 FABRICACIÓN 

 

La fabricación de material de fricción es un proceso bastante 

estandarizado. Las variables del proceso son las que cada fabricante 

define en función del tipo de materiales que emplea, es decir, de la 

composición que defina. A grandes rasgos los pasos fundamentales que 

se deben de seguir a la hora de fabricar son: 

 

 El proceso de mezclado  

 Prensado en caliente 

 Curado 

 Scorchado  

 Operaciones de mecanizado  

 Puesta de accesorios  

 Marcado y estuchado  

 

4.1.3 CARACTERÍSTICAS BÁSICAS DE LA PASTILLA DE FRENO 

 

Los requerimientos básicos del material de fricción son los que establece 

la propia aplicación del producto. Los más relevantes son: 
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 Presentar un coeficiente de fricción adecuado y estable a cualquier 

rango de temperatura y presión. 

 Mantener un equilibrio entre abrasión y resistencia al desgaste. 

 Una cierta compresibilidad, tanto en frío como en caliente, que 

haga que el material absorba vibraciones e irregularidades de la 

otra superficie con la que entra en contacto. 

 Una buena resistencia al choque y al cizallamiento. 

 

Para conseguir satisfacer todos estos requerimientos, cada fabricante 

implementa sus propias formulaciones, las cuales ensaya una y otra vez 

hasta conseguir los resultados que le aportan la calidad que buscaban. 

A continuación se presenta los diferentes componentes que pueden llevar 

las pastillas de freno. 

 

4.1.4 COMPONENTES DE UNA PASTILLA  

 

4.1.4.1 UNDERLAYER (Subcapa) 

 

El underlayer es una capa de material cuya función es la de fijar el 

material de fricción en el soporte además de reducir la temperatura que 

llega a la mordaza. Esta capa de material tiene su propia formulación, ya 

que no tiene los requerimientos que del material de fricción se esperan 

sino que sus funciones son las de unir la capa de material de fricción al 

soporte además de variar la conductividad térmica del material de fricción 

para que el calor no pase a través de ella y no se caliente el líquido de 

frenos en el caso de materiales de fricción con una alta conductividad 

térmica. 

 

Figura 21. Componentes de una pastilla de freno 
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En definitiva, es un elemento añadido que puede implicar riesgos 

adicionales por lo que sí es posible es conveniente evitar el tener que 

usar este elemento. 

 

4.1.4.2 SOPORTE 

 

El soporte es el elemento metálico cuya función es la de mantener el 

material de fricción en el porta pastillas de las mordaza. La característica 

principal es que debe de ser lo más plano posible para evitar que durante 

en proceso de prensado en caliente y posterior curado de las pastillas 

surjan fisuras entre el soporte y el material de fricción. 

 

 

Figura 22. Soporte de pastilla de freno 

 

Los soportes se fabrican por estampación a partir de una lámina del 

espesor requerido. Dependiendo de la complejidad del soporte se fabrican 

en varios pasos, aunque es uno de los procesos más automatizados de la 

fabricación de las pastillas. 

Los soportes son pintados con un barniz de alta resistencia para prevenir 

la corrosión con el paso del tiempo. La impregnación del soporte metálico 

con una resina de gran adherencia es una fase crítica del proceso de 

fabricación, ya que se debe de garantizar una correcta adherencia del 

material de fricción al soporte. 

 

4.1.4.3 ANTIRRUIDOS 
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Las láminas antirruido son accesorios cuya función principal es la de 

absorber las vibraciones que se producen en el contacto entre la pastilla y 

el disco, evitando la aparición de ruido. Existen diferentes materiales, 

como son láminas de fibra de vidrio, láminas metálicas... cada aplicación 

lleva definida un tipo de lámina diferente dependiendo del tipo de vehículo 

o maquina en el cual va montada la pastilla. La forma de fijarlas al soporte 

suele variar dependiendo del tipo de material de la lámina antirruido. 

Existen láminas que van pegadas por medio de una resina fenólica las 

cuales tienen que ser comprimidas contra el soporte sometido el conjunto 

a una temperatura de unos 150ºC. Otras láminas van remachadas a los 

tetones del soporte. Existe otra posibilidad de que la lámina vaya fijada al 

soporte por medio de patillas y embutida en dos tetones del soporte, para 

impedir su movimiento. 

 

 

Figura  23.  Láminas antiruido. 

 

4.1.4.4 OTROS ACCESORIOS. 

 

Las pastillas para absorber las vibraciones a las que son sometidas en el 

momento en que se frena, llevan una serie de accesorios que se 

denominan muelles. Estos muelles están fabricados a partir de láminas. 

Este tipo de elementos depende de la geometría de la pastilla, del sistema 

de anclaje.  

Otro tipo de accesorios que van incluidas en las pastillas son los 

avisadores de desgaste. La función de estos elementos es la de alertar al 
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operador de la maquina o del vehículo  que sus pastillas están al límite de 

su vida útil y debe de sustituidas. 

 

 

Figura 24. Pastillas con avisador luminosos de desgaste 

 

 

4.1.5  PARAMETROS QUE DEFINEN EL MATERIAL DE 

FRICCIÓN. 

 

El parámetro básico que define cualquier material de fricción es su 

coeficiente de fricción (µ). Durante el desarrollo de nuevas formulaciones, 

el coeficiente de fricción es ensayado en los dinamómetros de inercia, así 

como en la máquina de presión constante o dinamómetros Krauss. Una 

vez pasada esta fase se ensayan directamente en vehículos  equipados 

para la adquisición de los datos que el ensayo produzca. 

La herramienta fundamental sigue siendo el dinamómetro de inercia. 

Estos son bancos de ensayos completamente sensorizados, en los cuales 

se acopla el sistema de freno que se desee ensayar. Los dinamómetros 

están comandados por potentes sistemas informáticos que son capaces 

de medir cualquier parámetro durante el ensayo, desde la temperatura del 

disco, el coeficiente de fricción, la presión del circuito, la velocidad de giro, 

la deceleración, etc. Los dinamómetros de inercia en esencia son 

máquinas capaces de reproducir las fuerzas que se generan en un 

vehículo o maquina durante el proceso de frenado. Esto implica que se 

consiguen simular fielmente las condiciones de trabajo del sistema de 

frenos, especialmente del material de fricción durante su vida en servicio. 
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El fundamento del dinamómetro de inercia es la simulación de la energía 

cinética del vehículo o la maquina.  

 

  

Figura 25. Dinamómetro de inercia 

Energía cinética de un vehículo   

 

 

 

Energía cinética de una maquina rotativa  

 

 

 

Energía cinética del dinamómetro 

 

 

 

En donde: 

 

M = Masa (Kg). 

v = Velocidad del vehículo (m/s) 

I = Momento de inercia (Kg*m2) 

w = Velocidad angular (1/seg.) 
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Al poder igualar las expresiones de energía (ya que se miden en las 

mismas unidades) podemos calcular la inercia necesaria en el 

dinamómetro para simular fielmente cualquier tipo de maquina o vehículo, 

así como cualquier tipo de situación. Aprovechando así todas las ventajas 

que reporta el trabajar sobre dinamómetro. 

 

Los dinamómetros de inercia están compuestos por un motor eléctrico 

que es el encargado de dar la velocidad necesaria a las masas, la 

potencia del motor necesaria es la que determina la inercia que es capaz 

de mover. Las masas de inercia son discos de diferentes diámetros que 

determinan las características dimensionales de la maquina o vehículo a 

ensayar, es decir, un vehículo o maquina con una determinada masa 

cuando se encuentra en movimiento lleva una energía que es la que hay 

que disipar al frenar, con lo cual, la masas de inercia son las que 

acumulan la misma energía  que se desea simular. Lógicamente las 

inercias están unidas al motor eléctrico mediante un eje. En el extremo de 

dicho eje, se encuentra una brida donde va colocado el disco de freno. En 

el cabezal fijo se coloca la, mordaza que se desea ensayar, así como la 

bomba de freno, y el sistema hidráulico que comanda la bomba. 

 

 

Figura 26. Detalle dinamómetro de inercia 

 

Los ensayos que se pueden realizar en el dinamómetro son muy variados 

ya que software que controla el banco, puede ser programado de modo 

que se realice el ensayo que se desee. Existen una serie de ensayos que 
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están reconocidos a escala internacional y que a las diferentes compañías 

les sirve como niveles estándar de ensayo. 

 

Los ensayos se encuentran divididos en diferentes etapas, en las cuales 

se prueba el material de fricción, bajo diferentes condiciones de 

funcionamiento. Se puede considerar que un ensayo básico está 

compuesto por las siguientes etapas en un programa estándar de pruebas 

(AK - Master): 

 

 Etapa de asentamiento. La necesidad del asentamiento se hace 

patente en los ensayos que se realizan. El asentamiento se realiza 

a temperaturas inferiores a 100 ºC, la presión varía desde 15 a 45 

bares, el rango de velocidades es de 100 a 30 km/h. Durante toda 

la etapa lo que se mide es el coeficiente de fricción para ver el 

comportamiento del material durante las primeras frenadas. Esta 

etapa está compuesta por 100 frenadas. 

 Etapa de sensibilidad a la presión. Variando la presión del circuito 

se van comprobando a diferentes velocidades el coeficiente de 

fricción que el material es capaz de aportar. En una primera sub - 

etapa se realizan frenadas a 40 km/h en un rango de presiones que 

va desde 10 a 80 bares. En las siguientes sub-etapas la velocidad 

es de 80, 120, 160 y 180 km/h manteniendo el rango de presiones 

así como el número de frenadas. 

 Etapa de fading. Esta etapa se suele repetir un par de veces 

durante el proceso, para comprobar que sucede con el coeficiente 

si se producen dos fading. El test de fading está compuesto de 20 

frenadas en las cuales el requerimiento es alcanzar una 

deceleración media de 4m/s2 durante diferentes temperaturas que 

van desde los 100ºC de la primera frenada hasta los 550ºC de la 

última frenada. Cada una de las 20 frenadas se realiza cuando se 

alcanza la temperatura establecida. Dichas temperaturas van 

incrementándose de 30ºC en 30ºC aproximadamente en cada 
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frenada. La presión en el circuito es la necesaria para alcanzar una 

deceleración media de 4 m/s2. 

 Etapa de sensibilidad a la presión a alta temperatura. Es igual que 

la etapa de sensibilidad a la presión pero con una temperatura 

inicial del sistema de 500ºC. 

 Etapas de análisis de características. Estas etapas lo que hacen la 

medición del coeficiente de fricción en condiciones de frenada 

normal, es decir, a una presión de 30 bar, a una temperatura inicial 

de 100ºC y en un intervalo de velocidad de 80 a 30 km/h. Se 

realizan 18 frenadas durante las cuales se mide el coeficiente de 

fricción. Se realizan después de cada etapa descrita anteriormente. 

 

 

Figura 27.  Grafica obtenida en el Test de Fading 

 

Lo ideal para un buen material de fricción sería que su coeficiente de 

fricción se mantuviese constante en m=0,4 durante cualquier rango de 

utilización, ya sea en temperatura, de presión o de cualquier otro 

parámetro. Además debiera de desgastarse poco y no dañar la otra 

superficie contra la que entra en contacto, pero esto es una utopía ya que 

el material de fricción está sujeto a muchos cambios como ya hemos 

visto. 

El material de fricción no se caracteriza solo por el coeficiente de fricción 

sino que además existen otras características intrínsecas al material. 
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Dichas características deben de mantenerse dentro de unos límites para 

que el material cumpla su función primaria. 

 

4.1.5.1 DENSIDAD. 

 

La densidad (r) del material de las pastillas es la relación entre la masa 

del material de fricción dividido del volumen que ocupa. Es un dato 

importante porque puede darnos idea como estamos prensando durante 

el proceso de fabricación, y también como pueden ser las expectativas de 

vida en servicio. 

 

4.1.5.2 POROSIDAD. 

 

La porosidad es entendida como el volumen relativo de la proporción de 

cavidades en el material. Esto incluye poros, ampollas de aire y cualquier 

cavidad que presente el material. La proporción de cavidades debe de ser 

menor al 5% de la superficie de la pastilla y no afectar a su perfil para que 

así no sea rechazada la pastilla. Una porosidad elevada puede provocar 

desgastes prematuros y una porosidad reducida puede dar lugar a 

chirridos. 

 

4.1.5.3 FUERZA DE CIZALLADURA. 

 

La fuerza de cizalladura es la resistencia que presenta el material de 

fricción a ser separado del soporte cuando sobre el actúa una fuerza 

tangencial. 

Este valor es de los más importantes ya que las pastillas de freno cuando 

se encuentran frenando están sometidas no solo a las fuerzas normales 

contra el disco sino también a grandes esfuerzos tangenciales que son los 

que realiza el disco al intentar arrastrar las pastillas en el sentido de su 

giro. 
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El valor mínimo aceptable para un test de cizallamiento es de 250 N/cm2, 

según Reglamento 90, esta presión equivale a desarrollar una fuerza de 

1250 kg. En una pastilla de tipo medio, con un área de 50 cm2. Si esta 

característica no se cumple es necesario el tomar medidas correctivas 

que consigan una mayor adherencia entre el soporte y el material de 

fricción. Las principales acciones encaminadas a corregir este defecto son 

el empleo de un adhesivo diferente, incluso variar el material de fricción 

para que fluya mejor por los huecos del soporte y su adhesión al mismo 

sea mejor. 

Es importante destacar no solo el valor de rotura o presión máxima de 

cizalladura que soporta el material, sino la adhesión que este presenta 

sobre el soporte metálico, ya que una vez separado el material de fricción 

del soporte debe de quedar material adherido al soporte en cantidad 

superior al 80 % de la superficie del mismo. Si esto no fuese así sería 

necesario tomar las medidas oportunas, descritas anteriormente. 

En la figura se puede ver como se debe aplicar la fuerza de rotura en la 

máquina, es importante que el radio del útil que empujará a la superficie 

de fricción tenga el mismo radio que la pastilla para cumplir con lo 

estipulado según el Reglamento 90. 

 

 

Figura 28. Prueba de cizalladura  

 

4.1.5.4 COMPRESIBILIDAD 
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La compresibilidad es el cambio de espesor en las pastillas por la 

aplicación de una fuerza normal a la superficie de las pastillas. Este 

ensayo se realiza en dos condiciones diferentes, en un principio se realiza 

a temperatura ambiente, lo que se conoce como compresibilidad en frío y 

en posteriormente se realiza colocando la pastilla por el lado del material 

de fricción contra una superficie que se encuentra a 400ºC durante 10 

minutos, es el conocido como test de compresibilidad en caliente. 

 

Cuando el valor de la compresibilidad en frío es mayor a un 2% del 

espesor de la pastilla, se debería de modificar el material de fricción para 

que no se produzca una reducción tan grande en el espesor del material. 

Durante el ensayo en caliente el valor máximo de compresibilidad debe 

ser menor al 5%. Si se sobrepasase este valor de nuevo deberían de 

tomarse medidas correctivas ya que ambos límites máximos tanto para 

frío como para caliente están definidos según Reglamento 90. 

 

 

Figura 29.  Máquina para ensayos de compresibilidad 

 

4.1.5.5 CONDUCTIVIDAD TÉRMICA 

 

La conductividad térmica de los materiales de fricción es la propiedad 

física por la cual tienen la capacidad de transmitir el calor hacia su interior. 

Para el caso de las pastillas de freno es muy importante que la 

conductividad térmica sea capaz de evacuar el calor hacía el exterior de 

la pastilla pero se debe controlar ya que si ese calor pasase a través del 
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soporte metálico hasta la pinza, llegaría hasta el líquido de freno. Dicho 

calor puede provocar que el líquido entre en ebullición con las 

consecuentes perdidas de eficacia de frenada. Los síntomas claros de 

esta ebullición es el aumento de la carrera de pedal, que se iría al fondo, 

con la consiguiente pérdida de eficacia de frenado. 

Los valores de conductividad térmica son muy variables con la 

formulación de material de fricción, ya que si las pastillas son semi–

metálicas (aquellas que tienen alto contenido en lana de acero, de cobre, 

latón u otros), su conductividad térmica será mayor ya que los metales 

son mejores conductores de la temperatura. Por ello en formulaciones 

semi-metálicas es muy importante colocar un underlayer que evite la 

transferencia de calor al líquido de freno para evitar que el líquido de 

freno, eventualmente, entre en ebullición. En materiales de fricción de 

base orgánica la conductividad térmica será menor de forma que no 

tendrán, en la mayoría de los casos, la necesidad de usar underlayer. 

 

 

4.2 DISCOS PARA FRENOS 

Los discos de freno son la superficie contra la cual interactúan las 

pastillas para frenar el vehículo, debido a que el disco 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 de conseguir que el calor producido sea 

transmitido a la atmósfera lo más rápidamente posible, ya que sino, las 

temperaturas a las que operaría el sistema serían muy elevadas llegando 

incluso al colapso del sistema. 

 

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

nodular de grafito laminar, ya que garantiza una estabilidad de las 
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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. 

 

Propiedades Físicas Valores 

Resistencia a la tracción 240 N/mm2 

Dureza 170-250 HB 

Tabla . Características básicas de la fundición de discos 
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ANEXO C.  CATALOGO BOMBA DE ENGRANAJES 
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ANEXO D. CATALOGO MOTOR ELÉCTRICO 
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ANEXO E. CATALOGO PASTILLAS DE FRENO 
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ANEXO F. DATOS TÉCNICOS SHELL TELLUS 
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ANEXO G. CATALOGO ACTUADORES 
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ANEXO H. CATALOGO FILTRO DE SUCCIÓN  
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ANEXO I. CATALOGO VÁLVULA ANTIRRETORNO 
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ANEXO J.  CATALOGO VÁLVULA AISLADORA  
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ANEXO J. CATALOGO VÁLVULA DE PASo 
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ANEXO K.  CATALOGO VÁLVULA DIRECCIONAL 2/2 
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ANEXO L.  CATALOGO VÁLVULA REDUCTORA DE PRESIÓN 
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ANEXO M. CATALOGO VÁLVULA DIRECCIONAL 4/2 
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ANEXO N. CATALOGO VÁLVULA REGULADORA DE CAUDAL 
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ANEXO O. CATALOGO VÁLVULA DE SEGURIDAD 
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Anexo P 

 

CALCULO DEL MOMENTO FLECTOR PRODUCIDO EN LA FLECHA POR LA 

FUERZA DE FRENADO 

 

Como resultado de la fuerza de frenado sobre el volante de la unidad aparece 

una reacción en el sentido opuesto al del frenado y con la misma inclinación a 

la tangente en ese punto para los cálculos se tomara el estado crítico que es 

aquel en el cual la válvula reductora de presión no funcione y permita que a los 

actuadores llegue una presión de 1800 psi, la cual corresponde a la presión 

máxima de carga del acumulador. 

 

 

 

 

La fuerza de fricción será entonces: 
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Esta fuerza se traslada al eje de la unidad generando un momento igual a 

10186.2 N – m. opuesto al giro de la misma,   y una fuerza que descompuesta 

en los planos coordenados X y Y tiene valores correspondientes a: 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

  

 

 

 

 

 

Estas dos reacciones traen como consecuencia sobre la flecha de la maquina 

un momento flector, una deflexión y un esfuerzo que serán calculados a 

continuación. 

El modelo a usar será el de la viga simplemente apoyada con una carga 

concentrada en el centro de la luz de la misma, se analizara por separado para 

las coordenadas de X y de Y. 

Apoyo
s 

T 

Ff 
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El material del eje es de Acero estructural AISI 1045: 

 E = 205 Gpa. 

 Sy = 530 Mpa 

 

 Análisis estático en Y: 

 

 

 

X 

Y 
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 Diagrama de cortante y momentos en Y: 

 

 

 Calculo del esfuerzo y la deflexión en Y: 

 

 

 

 

 

 

 

 

 Análisis estático en X: 
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 Diagrama de cortantes y momentos en X: 

 

 

 

 Calculo del esfuerzo y la deflexión en X: 

 

 

 

 

 

 

 

 

Esfuerzo resultante total en el eje: 
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El cálculo se realizo teniendo en cuenta el peso del volante y aun así nos da 

como resultado un esfuerzo mucho menor que el esfuerzo permisible para este 

material (Sy = 530 Mpa). 

 

 Calculo de la deflexión en el eje: 

 

 

 

 

 

 

 

Podemos deducir del cálculo anterior que los esfuerzos y deformaciones 

en el eje en general por efecto de la fuerza de frenado son mínimos, no 

afectan la unidad de generación en alineación ni balanceo, incluso la 

reacción en Y reduce la acción del  peso del volante y en ese momento 

lo aliviando los esfuerzos que ya existen normalmente. 
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Anexo Q 

 

 

PLANOS
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