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RESUMEN 

 
 
 
En los laboratorios de la Facultad de Ingeniería en Mecánica y Ciencias de la 

Producción, se encuentran máquinas de diferentes tipos para que los 

alumnos puedan realizar las prácticas necesarias para completar su 

aprendizaje; la mayoría de ellas fueron adquiridas hace mucho tiempo y 

cuentan con tecnología básica. En la actualidad, máquinas de este tipo 

tienen costos muy elevados y como consecuencia su adquisición es  muy 

difícil.  

 

Esta tesis tiene por objetivo efectuar el diseño adaptativo de una máquina 

para realizar ensayos de fatiga conocido como “Ensayos Moore”, que se 

pueda construir con un costo  mucho menor al referencial en el mercado, 

también enfocada como la mejor alternativa en cuanto a tecnología, 

seguridad y funcionalidad.  

 

Para la adaptación tecnológica de esta máquina se procedió a realizar todo el 

proceso de diseño mecánico estableciendo criterios que fueron de gran 

utilidad para todo el proceso de toma de decisiones con el fin de hacerlo 
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óptimo, como selección de elementos mecánicos y métodos de análisis de 

diseño aprendidos para el cálculo de las dimensiones y tipos de materiales a 

emplearse para todas las partes que constituyen esta máquina, de acuerdo a 

las necesidades de funcionabilidad de la misma. 

 

Esta tesis será de gran utilidad para la construcción posterior de la máquina  

para los estudiantes de la carrera de Ingeniería Mecánica para que en 

prácticas de laboratorio puedan determinar el tiempo de vida útil de los 

distintos materiales con los que se construyen comúnmente los elementos de 

máquinas. 
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INTRODUCCIÓN 
 

Las piezas de maquinarias pueden estar sujetas durante toda su vida útil a 

cargas estáticas únicamente, pero la mayor  parte sufren cargas y esfuerzos 

que varían con el tiempo. Los materiales se comportan de una manera 

distinta en respuesta a cargas variables que frente a cargas que se 

mantienen estáticas. La mayor parte del diseño de máquinas trata del diseño 

de piezas para cargas que varían con el tiempo, por lo que se hace necesario 

el análisis de la resistencia a la fatiga de los materiales bajo estas 

condiciones de cargas. 

 

Es importante por tanto el estudio de la teoría del diseño y construcción de 

las máquinas basándose principalmente en el estudio de la fatiga de los 

materiales para obtener como resultado máquinas que tengan una mayor 

vida útil y con la mayor seguridad. 

 

La presente tesis tiene por objetivo el diseño de una máquina de ensayos de 

fatiga  que se pueda construir a un costo bajo y que sea funcional y segura 

de operar.  



 
 
 
 
 
 
 

Capítulo 1 
 
 
 

1 ANÁLISIS DEL PROBLEMA. 
 
 

En el estudio de los materiales en servicio, como elementos de máquinas 

o estructuras, se debe tener en cuenta que las cargas predominantes a  

las que generalmente están sometidos no resultan estáticas sino que en 

la mayoría de los casos se encuentran afectados en combinaciones de 

esfuerzos, ya sean de tracción, compresión, flexión o torsión, que se 

repiten de una manera sistemática y que producen la rotura del material 

para valores considerablemente menores que los calculados en ensayos 

estáticos. Este tipo de rotura que necesariamente se produce en el 

tiempo, se denomina  fatiga. Tomando en cuenta esto, es importante el 

estudio de la construcción de las piezas de máquinas basándose en el 

análisis de la fatiga de estos elementos. 

  

 

 

 



3 

 

 

 

Identificación de la necesidad. 

En la actualidad, el estudio de la fatiga de los materiales como 

componentes de estructuras y máquinas se lo realiza de una manera 

teórica, debido a que no existe una máquina que pueda ser utilizada por 

los profesores para elaborar prácticas de laboratorio con el fin de 

demostrar de una manera experimental este tema. 

 

Surge la necesidad de que en la carrera de Ingeniería en Mecánica exista 

una máquina para realizar ensayos de fatiga, que ayude a entender de 

una manera más clara este concepto, sirviendo de complemento a los 

conocimientos  teóricos. 

 
 

1.1 Objetivos. 
 
 

  El principal objetivo del presente trabajo es realizar el diseño de 

una máquina para ensayos de fatiga, conocida como Máquina de 

Ensayos Moore; que sea segura, eficiente, práctica y que se adapte 

a los requerimientos y especificaciones establecidos. 
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Los objetivos específicos son: 

 

- Poner en práctica el análisis y consideraciones de diseño. 

 

- Calcular  las fuerzas, cambios de energía y movimientos con el fin 

de determinar las dimensiones, forma y materiales necesarios para 

cada una de las partes de la máquina. 

 

- Tener en consideración las condiciones de falla de cada uno de los 

elementos de la máquina y diseñarlos para evitar tales condiciones, 

mediante el análisis de esfuerzos y deflexión de los mismos. 

 

- Realizar el diseño de una máquina que pueda ser utilizada para 

prácticas de laboratorio en el área de diseño. 
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1.2 Especificaciones y requerimientos. 
 
 

La máquina debe poseer una serie de especificaciones que permitan 

que sea de fácil operación y que además brinde la seguridad de los 

resultados obtenidos con los ensayos que se realicen con la misma.  

 

La carga máxima que debe soportar el equipo es de 

aproximadamente 40Kg; éste valor depende del tipo de materiales 

que se van a emplear para realizar los ensayos en la misma. Debe 

permitir realizar ensayos a los principales materiales con los que se 

construyen generalmente las piezas de las máquinas; como aceros 

para construcción, para transmisión y ciertos tipos de acero que 

tengan un valor  de resistencia a la rotura no mayor a 1420 MPa. 

 

La máquina a diseñar no requiere soportar una gran temperatura de 

operación debido a que el ambiente de trabajo donde se va a instalar 

es de clima tropical, con una temperatura que oscila entre los  20 y 

40°C. Además trabajará en un lugar donde la superfi cie del suelo es 

plana y su forma de ubicación es estacionaria en su lugar de trabajo. 

 

La altura máxima de la estructura de soporte de la máquina debe ser 

de 1 m para que de esta manera se tenga una mayor facilidad en los 

trabajos de montaje y desmontaje de las probetas de ensayo, 
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además de una mayor facilidad al momento de la operación de la 

misma. El ancho será de aproximadamente 0.5 m y con una longitud 

no mayor a 1 m. 

 

La máquina no está diseñada para realizar ensayos continuos de 

probetas, ya que su utilización es sólo para fines didácticos. Su vida 

útil depende de la duración del elemento más susceptible al 

desgaste. 

 

Su diseño debe ser lo más simple posible, que brinde facilidad en el  

mantenimiento y en su operación. 

 

El costo de materiales y construcción debe ser el menor posible, 

para que marque una gran diferencia en comparación con los precios 

de la misma en el mercado. 

 

Su aspecto debe resultar atractivo y adecuado para su aplicación, 

con una excelente ergonomía. 

 

Debe utilizar para las pruebas las probetas que se encuentran 

estandarizadas para este tipo de ensayos. 
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Probetas para los ensayos. 
   

Los ensayos de laboratorio se los debe realizar con el empleo de 

probetas que estén estandarizadas según la norma ISO 1143 

(Apéndice 1); estos resultados se los puede  aceptar como si se 

tratara de las piezas reales, pero primero se tiene que realizar ciertos 

cálculos, con el empleo de coeficientes de corrección para que 

puedan ser trasladados a la realidad. 

 

Las probetas estandarizadas requeridas para realizar el ensayo de 

fatiga se muestran en la figura 1.1, la misma que cuenta con un 

diámetro menor de 0.3 pulgadas ubicado en su parte central. Esta 

probeta es simétrica tanto en sentido transversal como longitudinal; 

debe ser elaborada por medio del proceso de torneado y debe contar 

con una superficie pulida para que de esta manera se evite la falla 

del material en una zona diferente a la requerida, debido a que la 

probeta necesariamente debe fallar en su parte central para que los 

resultados obtenidos tengan validez. 

R
9-

7/
8"

3-7/16"

Ø
0.

3"

 
  
FIG. 1.1 DIMENSIONES DE LA PROBETA ESTANDARIZADA [1 ] 



 
 
 
 
 
 
 

Capítulo 2 
 
 
 

2. DISEÑO DE FORMA. 

 
La máquina a diseñar tiene características que varían dependiendo del 

tipo de sistema de carga de las pesas de prueba, sistema de sujeción de 

las probetas de ensayo, entre otras; es preferible analizar cada una de las 

alternativas y escoger la más conveniente. 

 
 

2.1 Análisis de las funciones de la máquina.  
 
 

La fuente de potencia de la máquina está suministrada por un motor, 

que por medio de un acople permite la rotación de los ejes que 

soportan la probeta de ensayo. Tanto los ejes como la probeta tienen 

una rotación libre con un momento torsor bajo que se produce por la 

resistencia para hacer girar a los rodamientos que soportan el 

sistema de ejes.  

 



9 

 

Para realizar el ensayo de fatiga es condición necesaria que los ejes 

se encuentren girando, sometidos a la acción de los pesos de 

prueba; esto hace que la probeta esté sometida a flexión pura 

solamente con esfuerzos alternantes. 

 

Los rodamientos de los extremos poseen rotación libre para evitar el 

empotramiento en los extremos de ambos ejes al momento de la 

rotura de la probeta y los rodamientos centrales permiten el giro 

completo de los ejes. 

 

La máquina está soportada por una estructura metálica y posee un 

sistema de carga que sirve para la correcta nivelación del sistema de 

eje-probeta y evita que exista una precarga inicial hasta el momento 

que se inicie el ensayo. 

 

Sistema de transmisión de rotación [2]. 

Para el sistema de transmisión de rotación del motor a los ejes de la 

máquina se considera la unión por medio de acoples. 

 

Los acoplamientos tienen por función prolongar líneas de transmisión 

de ejes o conectar tramos de diferentes ejes, estén o no alineados 

entre sí. Si dos ejes se pudieran alinear perfectamente, podrían ser 
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conectados con dos bridas. Una vez realizado se tiene la seguridad 

que ninguna de las dos máquinas se moverá sobre la cimentación y 

que ésta no se asentará. Es un hecho real que siempre habrá alguna 

desalineación entre un eje impulsor y un eje impulsado, por lo cual 

deben ocuparse acoplamientos flexibles.  

 

Es decir el propósito fundamental de los acoplamientos flexibles es 

transmitir el par de torsión requerido desde el eje impulsor al 

impulsado y compensar el desalineamiento angular, paralelo o  

combinación de ambos, con numerosas funciones complementarias 

como proporcionar desplazamiento axial y así mismo restringirlo. 

 

Diferentes tipos de acoples pueden absorber diversas faltas de 

alineación, la selección de aquel que absorba la desalineación mayor 

no siempre es la mejor elección; ya que a veces se produce una 

desalineación mayor por una reducción en la potencia transmitida o 

una reducción en la vida útil de los acoplamientos. Los catálogos de 

los fabricantes enumeran información de diseño del cual se podrá 

elegir el acoplamiento más apropiado y por lo común desalineación 

máxima para cada uno, la cual puede cambiar por varias razones: el 

asentamiento de la de la cimentación, el desgaste de los cojinetes y 
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las distorsiones provocadas por vibración, cambios en la 

temperatura, etc. 

 

Para nuestro diseño se puede escoger entre dos diferentes tipos de 

acoplamientos que existen: 

 

Acoplamientos rígidos. 

Se diseñan para unir dos ejes en forma apretada de manera que no 

sea posible que se genere movimiento relativo entre ellos. Este 

diseño es deseable para ciertos tipos de equipos en los cuales se 

requiere una alineación precisa entre dos ejes; en tales casos el 

acople se debe diseñar de tal forma que sea capaz de transmitir el 

torque total, considerando potencia y velocidad. 

 

Los acoplamientos rígidos se deben emplear sólo cuando la 

alineación de los dos ejes puede mantenerse con mucha precisión, 

no sólo en elemento en que se instalan, sino también durante la 

operación de las máquinas. Si surge desalineación angular, radial o 

axial significativa, aquellas tensiones, que son difíciles de predecir y 

pueden conducir a una falla temprana del eje debida a fatiga, pueden 

ser inducidas sobre los ejes. 
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Dificultades como las anteriores son susceptibles de evitarse 

utilizando acoplamientos flexibles. 

 

 

FIG. 2.1 TIPOS DE ACOPLAMIENTOS RÍGIDOS[2]. 

 

Una desventaja de los acoplamientos rígidos es que requieren una 

constante verificación de su sistema de lubricación, debido al 

movimiento deslizante y casi no aceptan posibilidad de error en el 

espaciamiento axial de las máquinas 

 

Acoplamientos flexibles. 

Son diseñados de tal manera que sean capaces de transmitir torque 

con suavidad, en tanto permiten cierta desalineación axial, radial o 

angular. 

 

Dependiendo del método utilizado para absorber la desalineación, 

los acoplamientos flexibles pueden dividirse en: 
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1.- Acoplamientos de elementos deslizantes. 

2.- Acoplamientos de elementos flexionantes. 

3.- Combinación de acoplamientos deslizantes y flexionantes. 

 

 

FIG. 2.2 TIPOS DE ACOPLAMIENTOS FLEXIBLES[2]. 

 
La ventaja de los nuevos acoplamientos flexibles es que permiten 

una desalineación de 1 a 3 grados. 

 

Selección de la alternativa de transmisión de rotac ión. 

Se selecciona el sistema transmisión de rotación por acoplamiento 

flexible de elementos flexionantes, por ser el más conveniente para 

nuestros requerimientos de funcionamiento de la máquina, debido a 

que se usan para conectar ejes sujetos a uno o más especies de 

desalineamiento, para transmitir el par de un eje a otro y para reducir 

el efecto de las cargas de choque e impacto que pudieran ser 

transferidas entre flechas. En algunos de los diseños se usa material 

flexible como el hule. 
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Están diseñados para que proporcionen una elasticidad apropiada y 

amortiguamiento para el control de la vibración torsional, lo mismo 

que para trabajar con desalineamiento. Además este acople absorbe 

y amortigua las irregularidades del par, acepta desalineaciones y 

diferencias entre los ejes para transmisión, permite una construcción 

ligera brindando una mayor economía y no tiene juego siendo de 

esta manera silencioso, sin fricción y no necesita de engrase. 

 

Sistema de sujeción de la probeta. 

El sistema de sujeción de la probeta debe ser lo más sencillo posible 

para que el montaje y desmontaje de la misma en la máquina sea 

simple y brinde de esta manera una facilidad de operación. 

 

Se puede considerar dos alternativas para la sujeción de las 

probetas de ensayo: mordazas o uniones roscadas. 

 

Sujeción por mordazas. 

Este tipo de sujeción consiste en el empleo de mordazas o mandriles  

ubicados en los extremos de los ejes y que permita un buen agarre 

de la probeta a los ejes. 
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Permiten una sujeción confiable de la probeta y de una manera 

eficiente. Por ser de llave cónica presenta una gran facilidad al 

operario al momento del ajuste de las probetas a los mismos. 

 

 

FIG. 2.3 MANDRIL PARA LA SUJECIÓN DE LA PROBETA DE 

PRUEBA. 

Sujeción por unión roscada. 

Este tipo de sujeción de la probeta a los ejes consiste en la unión 

directa de la probeta con los ejes de la máquina mediante una unión 

rosada entre ambas. 

 

Para el empleo de este sistema se requiere que los extremos de las 

probetas estén roscados previamente y realizar un cilindrado 

roscado interno en cada uno de los extremos de los ejes para 

transmisión. 
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La desventaja de este sistema es que se tiene que realizar una 

operación de roscado en los extremos en cada una de las probetas y 

presenta una incomodidad por parte del operario de la máquina al 

momento del montaje porque tiene que asegurarse que la probeta 

está perfectamente sujeta a los ejes ya que puede provocar errores 

al momento de realizar el ensayo. 

 

Selección de la alternativa de sistema de sujeción de la probeta. 

De acuerdo al requerimiento de facilidad al momento del montaje y 

desmontaje de la probeta al momento de la realización del ensayo se 

escoge la alternativa de sujeción por medio de mordazas. 

 

Sistema de apoyo de los ejes. 

El sistema de ejes para transmisión tiene un sistema de apoyo con 

soportes de pie con rodamientos que permitan una rotación libre 

para evitar el empotramiento en los extremos de ambos ejes al 

momento de la rotura de la probeta. 

 

Además este sistema presenta una buena rotación por parte de los 

rodamientos en su carcasa debido a que su característica de 

autoalineantes permite una desalineación para permitir el giro y 

evitar el empotramiento en los soportes. 
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FIG. 2.4 SOPORTES DE PIE CON RODAMIENTOS [3]. 

 

Estructura de soporte de la máquina. 

Constituye el soporte de la máquina y de todos sus componentes. La 

estructura se compone de varios perfiles de acero que forman un 

marco metálico de soporte, con placas que sirven de base para 

todos los elementos de la máquina y pernos de sujeción tanto para el 

motor como para los soportes de los ejes. 
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FIG. 2.5 BOSQUEJO DE ESTRUCTURA DE SOPORTE.  



 
 
 
 
 
 
 

Capítulo 3 
 
 
 

3. PARÁMETROS DEL DISEÑO. 
 
 

En este capítulo se detallan los parámetros  funcionales y  

geométricos que se toman en cuenta para la realización del proceso de 

análisis de diseño de todos los elementos de la máquina. 

 
 

3.1 Parámetros funcionales. 
  
 
El diseño de la máquina en proyecto está en función de la carga 

máxima que debe soportar, este valor depende del tipo de 

materiales que se van a emplear para realizar los ensayos en la 

misma. Debe permitir realizar pruebas a los principales materiales 

con los que se construyen generalmente las piezas de las máquinas. 

 

Entonces se parte de un análisis de los límites de resistencia a la 

rotura de los diferentes aceros para después establecer el valor de la 
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carga máxima que requiere soportar la máquina para poder realizar 

las pruebas a las probetas de este tipo de materiales.  

 

También se toma en cuenta el análisis de costos de producción que 

describen los elementos necesarios para el funcionamiento de la 

máquina, de los equipos a usar para realizar la construcción, así 

como del personal necesario para la consecución del proceso 

constructivo. Este costo no puede ser elevado debido a que nuestra 

máquina tiene que tener una diferencia en el costo en comparación 

con las existentes en el mercado mundial. 

 

3.2 Parámetros geométricos.  
  
 
La máquina presenta una estructura de soporte metálica, con un 

acople flexible para la transmisión de potencia, cuatro soportes de 

pie con rodamientos para los ejes, un sistema de sujeción de la 

probeta tipo mordaza, un sistema de aplicación de carga de prueba 

mediante placa de fuerza, varillas de carga y un sistema de control 

de adquisión de datos por medio de un ordenador. 

 

Las dimensiones de la máquina están limitadas por el espacio físico 

que ocupa en el laboratorio, esto afecta de una manera directa a la 
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estructura de soporte de la máquina cuya altura debe ser máximo de 

1 m para que brinde una mayor facilidad al momento de la operación 

de la misma. El ancho de esta estructura es de aproximadamente 0.5 

m y con una longitud no mayor a 1 m. 

 

Materiales de los elementos de la máquina. 

Los ejes generalmente son fabricados con un acero que tenga una 

buena resistencia a la fatiga debido a que son elementos de 

máquinas sometidos a grandes esfuerzos y desgaste. 

 

El material seleccionado para los ejes es acero para transmisión 

AISI 1018 cuyas propiedades mecánicas se presentan a 

continuación (Apéndice 2): 
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TABLA 01 

 

PROPIEDADES MECÁNICAS DEL ACERO AISI 1018 [4] 

 

Sut [MPa] 450 

Sy [MPa] 235 

Dureza BH 200 

Reducción de área 40% 

 

El material empleado para las chavetas es de acero SAE 1018 el 

cual presenta buena maquinabilidad, estabilidad de dimensiones en 

el temple, gran dureza superficial y tenacidad y dentro de sus 

aplicaciones están la elaboración de chavetas. 

 

El material para los demás elementos es acero ASTM A-36 debido a 

su costo asequible, y por ser el más usado en fabricación de 

estructuras y otros elementos mecánicos 

 

Las propiedades mecánicas son las siguientes: 
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TABLA 02 

 

PROPIEDADES MECÁNICAS DEL ACERO ASTM A36 [5]. 

 

Sut [MPa] 400 

Sy [MPa] 248.6 

Alargamiento 22 % 

Reducción de área 0.25% 

 



 
 
 
 
 
 
 

Capítulo 4 
 
 
 

4. DISEÑO Y SELECCIÓN DETALLADA. 

 
En este capítulo se detalla todo el proceso de diseño de los elementos 

que conforman la máquina de ensayos, con sus diferentes análisis de las  

fuerzas y esfuerzos a los que están sometidos y la deflexión que 

producen en los mismos. 

 
 

4.1 Diseño de ejes de transmisión.  
 
 
 
Los ejes para transmisión son los encargados de transmitir el par de 

torsión en una máquina. Un eje para transmisión es un elemento de 

forma cilíndrica que está girando, sobre el cual se montan diferentes 

elementos como poleas, engranes, rodamientos y cualquier otro 

elemento para transmisión de fuerza. Los ejes están sometidos a 

diferentes cargas como flexión, tensión, torsión o compresión que se 

presentan de manera individual o combinada sobre los mismos. 



 

 

Para el diseño del eje para transmisión se considera dos tipos de 

diseño: por carga estática y por fatiga.

 

Para los cálculos de las fuerzas y esfuerzos que actúan sobre el eje 

primero se debe realizar un diagrama de cuerpo libre

FIG. 4.1 DIAGRAMA DE CUERPO LIBRE DEL SISTEMA DE EJES 

 
La carga que soporta el sistema está 

agregan a la máquina para realizar los ensayos, la máxima carga 

que soporta la máquina es de 40 Kg, por lo tanto la máxima fuerza a 

la que está sometido el sistema es de 392.4 N.

 

Para el diseño del eje para transmisión se considera dos tipos de 

diseño: por carga estática y por fatiga. 

Para los cálculos de las fuerzas y esfuerzos que actúan sobre el eje 

primero se debe realizar un diagrama de cuerpo libre

 
DIAGRAMA DE CUERPO LIBRE DEL SISTEMA DE EJES 

PARA TRANSMISIÓN. 

La carga que soporta el sistema está dada por los pesos que se 

agregan a la máquina para realizar los ensayos, la máxima carga 

que soporta la máquina es de 40 Kg, por lo tanto la máxima fuerza a 

la que está sometido el sistema es de 392.4 N. 

24 

Para el diseño del eje para transmisión se considera dos tipos de 

Para los cálculos de las fuerzas y esfuerzos que actúan sobre el eje 

primero se debe realizar un diagrama de cuerpo libre del sistema. 

 

DIAGRAMA DE CUERPO LIBRE DEL SISTEMA DE EJES 

por los pesos que se 

agregan a la máquina para realizar los ensayos, la máxima carga 

que soporta la máquina es de 40 Kg, por lo tanto la máxima fuerza a 
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El sistema se encuentra en equilibrio, por lo tanto la sumatoria de las 

fuerzas y momentos es igual a cero, de esta manera se tiene: 

  ∑�� � 0 
 �� � �	 � 0 
 
 ∑�� � 0 
 

�	 � �
2 � �� 

(1) 

   
R1 = Valor de la reacción en el rodamiento del punto A, [N] 

R2 = Valor de la reacción en el rodamiento del punto B, [N] 

F = Fuerza que soporta el sistema, [392.4 N] 

 �� � �� � ���. � � 
 
 
Se determina que las reacciones en los rodamientos son de igual 

magnitud y representan  la mitad de la fuerza que soporta el sistema. 

 

Del diagrama de cuerpo libre se procede a la construcción de los 

diagramas de fuerza cortante y momento flector para obtener los 

valores del cortante máximo y del momento flector máximo, 

respectivamente. 
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F/2

-F/2

V

x

 
 
FIG. 4.2 DIAGRAMA DE FUERZA CORTANTE PARA EL SISTEM A 

DE EJES PARA TRANSMISIÓN. 

 
El valor del cortante máximo resulta: 
 

��á� � �
2 

(2) 

 
Vmáx = Cortante máximo, [N]. 

F = Fuerza que soporta el sistema, [392.4N]. 

 

��á� � ���. � � 

 

F/2(LA-D)

M

x

 
 

FIG. 4.3 DIAGRAMA DEL MOMENTO FLECTOR DEL SISTEMA 

DE EJES PARA TRANSMISIÓN. 
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El valor del momento flector máximo es de: 
 

��á� � �2  ������ 
(3) 

Mmáx = Momento flector máximo, [N.m]. 

F = Fuerza que soporta el sistema, [392.4N]. 

LA-D = Distancia entre rodamientos, [0.15 m]. 

  �á� � ��. !" �. � 
 
 
Diseño por carga estática.  
 
Los esfuerzos a los que están sometidos los ejes son de flexión y de 

torsión, presentes en una forma combinada. 

 

Mediante un reemplazo de términos en la ecuación de esfuerzo por 

flexión se obtiene una expresión general en términos del momento 

flector y del diámetro del eje. 

 

# � 32% &�'() 
(4) 

σ = Esfuerzo de flexión, [MPa]. 

M = Momento flector en la sección crítica del eje, [N.m]. 

d = Diámetro del eje, [m]. 
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Se realiza el mismo reemplazo de ecuaciones para obtener una 

expresión del esfuerzo de corte en términos del momento torsor y 

diámetro del eje. 

 

* � 16-%'( 
(5) 

 * = Esfuerzo de corte, [MPa]. 

T = Momento torsor en la sección crítica del eje, [N.m]. 

d = Diámetro del eje, [m]. 
 
 

Se procede a hallar el esfuerzo cortante máximo con la ayuda de las 

ecuaciones del círculo de Mohr. 

*�.� � 16%'( /�	 � -	 
(6) 

 
 
Como el material es tenaz se utiliza la teoría de falla del esfuerzo 

cortante máximo. 

*�.� � 0123 � 12 023  

 

(7) 

Combinando las ecuaciones (6) y (7), y por tratarse de flexión pura 

(T = 0) se obtiene una expresión para poder determinar las 

dimensiones de los diámetros de los ejes para transmisión. 
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' � 4&32% ) 53026 7/�	89
�(
 

 

(8) 

d = Diámetro del eje, [m]. 

N = Factor de seguridad estático del sistema, 2.5 

Sy = Resistencia a la fluencia, [235 MPa]. 

M = Momento flector  en la sección crítica del eje, [29.43 N.m]. 

 : � �!. ;� �� 

Se escoge un valor de diámetro de eje de 25 mm. 

 
 
Diseño por fatiga. 
 
Se diseña los ejes bajo el criterio de la teoría de falla de fatiga, 

debido a que estos se encuentran sometidos a momentos 

flexionantes y torsionales constantes. 

 

Se realiza el cálculo de las reacciones de presentes en el sistema. 

 

R1 = P R2 = P

F/2 = P F/2 = P

A B

D E

 
FIG. 4.4 DIAGRAMA DE LAS FUERZAS QUE ACTÚAN SOBRE 

LOS EJES PARA TRANSMISIÓN. 
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�	 � �2 � �� 

 

(9) 

�� � �� � ���. � � 
 

Una vez obtenido los valores de las reacciones y de los esfuerzos 

que actúan sobre el sistema de ejes, se calcula el valor de la 

resistencia a la fatiga, mediante la ecuación: 

 

Cálculo de la resistencia a la fatiga. 

0< � =.=>=?=@=<0< ′ (10) 

 
Se = Resistencia a la fatiga, [MPa]. 

ka = Factor de modificación de la condición superficial. 

kb = Factor de modificación del tamaño. 

kc = Factor de modificación de la carga. 

kd = Factor de modificación de la temperatura. 

ke = Factor de modificación de efectos diversos. 

Se’ =  Límite de resistencia a la fatiga, [MPa]. 

 

Cálculo del factor de modificación de la condición superficial. 

Se tiene la siguiente tabla con los diferentes valores de los 

coeficientes necesarios para el cálculo de este factor. 
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TABLA 03 

 

COEFICIENTES PARA EL CÁLCULO DEL FACTOR DE LA 

CONDICIÓN SUPERFICIAL [6]. 

 

Acabado superficial  a [MPa]  b 

Esmerilado 1.58 -0.086 

Maquinado o laminado en frío 4.45 -0.265 

Laminado en caliente 56.1 -0.719 

Como sale de forja 271 -0.995 

 

Por tratarse de ejes para transmisión se escoge la calidad superficial 

de maquinado o laminado en frío, por lo tanto los valores de los 

coeficientes son: 

a = 4.45 MPa 

b = -0.265 

 

El valor del Sut para este tipo de acero se lo obtiene de la tabla 01 y 

es de 450 MPa. Reemplazando los valores en la ecuación se tiene: 

 

=. � 4.45�450��C.	DE 
FG � H. II�� 
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Cálculo del factor de modificación del tamaño. 

El factor de tamaño está asociado al diámetro de la probeta estándar 

de ensayo. Como para este cálculo se necesita un valor de diámetro 

del eje, se parte de un valor supuesto que posteriormente será 

corregido. Se calcula para diámetro inicial de 25.4 mm mediante la 

ecuación: 

 

=> � & '7.62)�C.��(( ;   3 L ' L 50 MM (11) 

 

FN � H. I;�O 

 

Cálculo del factor de modificación de la carga. 

El valor de este coeficiente varía dependiendo del tipo de carga que 

actúe sobre el mismo. 
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TABLA 04 

 

VALORES DEL FACTOR DE CARGA [6]  

 

Valores de k c Tipo de carga  

0.923 Carga axial, Sut ≤ 1520 MPa 

1 Carga axial, Sut > 1520 MPa 

1 Flexión 

0.577 Torsión 

 

Los ejes están sometidos a flexión pura, por lo tanto el valor del 

coeficiente kc es igual a 1. 

 

Cálculo del factor de modificación de la temperatur a. 

El valor de este coeficiente depende de la temperatura a la cual está 

sometida la máquina. 
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TABLA 05 

 

VALORES DEL FACTOR DE TEMPERATURA [6] 

 

Temperatura [ºC]  kd 

20 1 

50 1.01 

100 1.02 

150 1.025 

200 1.020 

250 1.000 

300 0.975 

350 0.943 

400 0.9 

450 0.843 

500 0.768 

550 0.672 

600 0.549 

 

Como la máquina opera a temperatura ambiental, el valor del 

coeficiente de temperatura es 1. 
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Cálculo del factor de modificación de efectos diver sos. 

Debido que no existen cambios de sección ni concentradores de 

esfuerzos, el factor de efectos diversos es igual a 1 (ke = 1). 

 

Cálculo del límite de resistencia a la fatiga. 

El límite de resistencia a la fatiga se obtiene reemplazando los 

valores en la ecuación: 

0< ′ � 0.504 0PQ;       0PQ L 1400 �RS (12) 

 TU′ � ���. I  VG 
 
 
Utilizando la ecuación (10), se sustituyen los resultados y se obtiene 

el valor de la resistencia a la fatiga: 

TU � �;!. !O  VG 

 
Mediante la ecuación (8) y con un factor de seguridad de 2.5 se 

obtiene el valor del diámetro mínimo del sistema de ejes: 

: � ��. �O �� 

 

Con este valor de diámetro obtenido se calcula nuevamente el factor 

de modificación de tamaño y el valor del diámetro del eje 

FN � H. ��;; 
TU � �"�. �  VG 
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Nuevamente de calcula el diámetro con el empleo de la ecuación (8) 

y se obtiene: 

: � �!. ;� �� 

 
Se puede escoger un diámetro de eje de 25 mm. 
 
 
 
Deflexión del eje mediante el método de ecuaciones singulares 
[7]. 
 
 

R1 = P R2 = P

F/2 = P F/2 = P

A B

D E

a aL - 2a

x

 
FIG. 4.5 DIAGRAMA PARA EL ANÁLISIS DE LA DEFLEXIÓN EN 

LOS EJES. 

 

�� � �	 � R � �2 
�2 W S � X2 

 
Se procede a calcular una expresión de la deflexión de los ejes. 
 

YZ '	�'[	 � � � R[ W R\[ W S] 
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YZ '�'[ � R [	
2 W R \[ W S]	

2 � ^� 

YZ� � R [(
6 W R \[ W S](

6 � ^�[ � ^	 

 
Con las condiciones de los puntos de apoyo de los ejes se calculan 

las incógnitas de la ecuación de deflexión. 

 ��0� � 0 _ ^	 � 0 
'�
'[ &�

2) � 0 _ 0 � R
2 &�

2)	 W R
2 \�

2 W S]	 � ^� 

0 � R�	
8 W RX	

8 � ^� 

^� � W R�	
8 � R�� W 2S�	

8  

^� � W R�	
8 � R��	 W 4S� � 4S	�

8  

^� � W R�	
8 � R�	

8 W RS�
2 � RS	

2  

^� � RS	
2 W RS�

2  

YZ� � R
6 [( W R

6 \[ W S]( � RS	
2 [ W RS�

2 [ 
 

La deflexión máxima de los ejes tiene lugar en la mitad de su 

longitud. 

��á� � �
2 
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Se tiene de esta manera una expresión de la deflexión máxima de 

los ejes. 

YZ��á� � R6 &�2)( W R6 &�2 W S)( � RS	
2 &�2) W RS�2 &�2) 

YZ��á� � R�(
48 W R

48 �� W 2S�( � RS	�
4 W RS�	

4  

YZ��á� � R�(
48 W R

48 ��( W 6S�	 � 12S	� W 8S(� � RS	�
4 W RS�	

4  

YZ��á� � R�(
48 W R�(

48 � RS�	
8 W RS	�

4 � RS(
6 � RS	�

4 W RS�	
4  

YZ��á� � W RS�	
8 � RS(

6  

 

��á� � & 1
YZ) 5W RS�	

8 � RS(
6 6 

(13) 

ymáx = Deflexión máxima del eje, [m] 

E = Módulo de elasticidad, [207 GPa] 

I = Inercia del eje, [1.92x10-8 m4]. 

P = Carga que soporta el eje, [392.4 N] 

a = Distancia del extremo del eje al primer rodamiento, [0.15 m]. 

L = Longitud total de los ejes, [0.65 m]. 

Reemplazando los valores en la ecuación (13) se tiene: 

a�á� � H. ;" �� 
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Deflexión del eje mediante el  método Área-Momento [8]. 
 

P P

P P

A B

C

 
 

FIG. 4.6 DIAGRAMA DE LAS FUERZAS QUE ACTÚAN SOBRE 

LOS EJES PARA TRANSMISIÓN. 

 
Se procede a elaborar las gráficas de cortante y momento flector 

para obtener la gráfica de la geometría de la curva elástica y de esta 

manera obtener la expresión que represente la deflexión en los ejes.  

P

-P

V

x

 
 

 
FIG. 4.7 DIAGRAMA DE FUERZA CORTANTE DEL EJE PARA 

ANÁLISIS DE DEFLEXIÓN. 

 

Pa

M

x

 
 
FIG. 4.8 DIAGRAMA DEL MOMENTO FLECTOR DEL EJE PARA 

ANÁLISIS DE DEFLEXIÓN. 
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FIG. 4.9 DIAGRAMA DE LA GEOMETRÍA DE LA CURVA 

ELÁSTICA. 

 

��á� � ^^ ′ � b�c � 1YZ d�RS� 7S28 &23 S) � �RS� &X2) &S � X4)e 
YZ��á� � RS(

6 � RS	X
2 � RSX	

8  
YZ��á� � RS(

6 � RS	
2 �� W 2S� � RS

8 ��	 W 4S� � 4S	� 
YZ��á� � RS(

6 � RS	�
2 W RS( � RS�	

8 W RS	�
2 � RS(

2  

 
 
De esta manera se tiene el valor de la deflexión máxima en los ejes 

para transmisión. 

��á� � & 1
YZ) 5W RS(

6 � RS�	
8 6 

(14) 

ymáx = Deflexión máxima del eje, [m] 

E = Módulo de elasticidad, [207 GPa] 

I = Inercia del eje, [1.48x10-8 m4]. 

P = Carga que soporta el eje, [392.4 N] 

a = Distancia del extremo del eje al primer rodamiento, [0.15 m]. 

L = Longitud total de los ejes, [0.65 m]. 

a�á� � H. ;" �� 



 

 

4.2 Diseño de chaveta para eje.
 
 

 
FIG. 4.10

 
 

Para el diseño de la chaveta se debe considerar dos tipos de 

esfuerzos a los que está sometida: de aplastamiento y cortante, y 

así lograr determinar la 

dichos esfuerzos. La sección escogida dependerá del diámetro del 

eje y que se haya normalizado en tablas.

 

Se empleará una chaveta paralela de sección rectangular. Las 

dimensiones de la sección según la norma UNIM 8

diámetro de eje de 25 mm:

 

 

4.2 Diseño de chaveta para eje.  

FIG. 4.10 CHAVETAS RECTANGULARES PARA EJES

Para el diseño de la chaveta se debe considerar dos tipos de 

esfuerzos a los que está sometida: de aplastamiento y cortante, y 

así lograr determinar la longitud necesaria para que ésta soporte 

dichos esfuerzos. La sección escogida dependerá del diámetro del 

eje y que se haya normalizado en tablas. 

Se empleará una chaveta paralela de sección rectangular. Las 

dimensiones de la sección según la norma UNIM 8

diámetro de eje de 25 mm: 
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CHAVETAS RECTANGULARES PARA EJES . 

Para el diseño de la chaveta se debe considerar dos tipos de 

esfuerzos a los que está sometida: de aplastamiento y cortante, y 

longitud necesaria para que ésta soporte 

dichos esfuerzos. La sección escogida dependerá del diámetro del 

Se empleará una chaveta paralela de sección rectangular. Las 

dimensiones de la sección según la norma UNIM 84 [9] para un 
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b = 8 mm 

h = 8 mm 

A = 64 mm2 

 
En el diseño de chaveta se considera como ya se indicó el efecto de 

cortadura y aplastamiento, producidos al transmitir el momento de 

torsión al eje. 

 
 
Diseño por Cizallamiento. 
 
Aplicando la teoría de falla de la energía de la distorsión: 
 012 � 0.57702 (15) 

Ssy = Resistencia de fluencia al cortante, [N/m2]. 

Sy = Límite de fluencia, [235 N/m2]. 

 Tfa � �"O. �  VG 
 
Se desarrolla una ecuación que determine la longitud de la chaveta, 

se reemplaza con un factor de seguridad de 2.5 se tiene: 

 

� g 53-012'h 
(16) 

 
L = Longitud de la chaveta, [m]. 

N = Factor de seguridad, 2.5 

T = Torque sobre la chaveta, [0.89 N.m]. 
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Ssy = Resistencia de fluencia, [135.6 MPa]. 

d = Diámetro del eje para transmisión, [0.025 m]. 

W = Ancho de la chaveta, [0.008 m]. 
 i g H. !� �� 
 
 
 
Por aplastamiento. 

Para la resistencia al aplastamiento se diseña considerando el área 

igual  a la mitad de la cara de la chaveta. 

 

� g 409 3-012'k 
(17) 

L = Longitud de la chaveta, [m]. 

N = Factor de seguridad, 2.5 

T = Torque sobre la chaveta, [0.89 N.m]. 

Ssy = Resistencia de fluencia, [135.6 MPa]. 

d = Diámetro del eje para transmisión, [0.025 m]. 

h = Altura de la chaveta, [0.008 m]. 
 i g H. "� �� 
 

La designación normalizada de la chaveta es: 

lmGnUoG: I I !H q�r  I!  
 
 
 
 



44 

 

 

4.3 Análisis y selección de acoplamiento [10].  
 
 
 

Se calcula el par nominal según la siguiente ecuación: 
 

- � 746�Rsb�h  
(18) 

 
T = Par nominal, [N.m] 

Pot = Potencia del motor, [0.25 HP]. 

W = Velocidad angular, [209.44 rad/s] 

t � H. I� �. � 
 
 
El factor de carga se determina median la siguiente ecuación, 

donde los coeficientes de seguridad se seleccionan según tablas 

del manual (Apéndice 3): 

 

u � =�=	=( (19) 

K = Factor de carga. 

k1 = Coeficiente de irregularidades del par [1, línea de ejes]. 

k2 = Coeficiente de frecuencias de arranques, [1.2, máximo 10 

arranques por hora]. 

k3 = Coeficiente para número de horas de funcionamiento diario, [1, 

de 2 a 8 horas de funcionamiento diario]. 

v � �. � 
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Se determina el par nominal del acoplamiento: 
 

 (20) 

To = Par nominal del acoplamiento, [N.m]. 

T = Par nominal, [0.89 N.m] 

K = Factor de carga. 

 
 
 
 

4.4 Diseño de las placas [11].  
 
 
 

4.4.1 Diseño de placa portapesas.  
 
 

L = 150 mm e

L 
=

 1
50

 m
m

Agujero central

 
FIG. 4.11 PLACA PORTAPESAS. 

 
Se realiza el diagrama de cuerpo libre de la placa y se puede 

apreciar que si se parte por la mitad puede ser tratada de 



 

 

manera

se la

 

FIG. 4

manera simétrica y por la perforación en el centro de la placa 

se la puede tratar como empotrada en los extremos.

FIG. 4.12 DIAGRAMA DE CUERPO LIBRE DE LA PLACA 

PORTAPESAS. 

 
FIG. 4.13 MODELADO SIMÉTRICO DE LA PLACA 

PORTAPESAS. 

 

FIG. 4.14 DIAGRAMA DE FUERZAS QUE ACTÚAN 

SOBRE LA MITAD DE LA PLACA PORTAPESAS.

46 

simétrica y por la perforación en el centro de la placa 

puede tratar como empotrada en los extremos. 

 
DIAGRAMA DE CUERPO LIBRE DE LA PLACA 

 
SIMÉTRICO DE LA PLACA 

 
DIAGRAMA DE FUERZAS QUE ACTÚAN 

PLACA PORTAPESAS.  
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Una vez obtenido el diagrama de fuerzas que actúan la 

placas se puede calcular los valores del cortante máximo, 

momento flector  

 

(21) 

 
q = Carga distribuida, [N/m]. 

Q = carga a soportar, [392.4 N]. 

a = Distancia de aplicación de la carga distribuida, [0.08 m] 

 

 

q(a-b)

V

x
(q-r)b

 
FIG. 4.15 DIAGRAMA DE FUERZA CORTANTE PARA LA 

PLACA PORTAPESAS. 

 (22) 

V = Esfuerzo cortante, [N]. 

q = Carga distribuida, [4905 N/m]. 

a = Distancia de aplicación de la carga distribuida, [0.08 m]. 

b = Distancia de aplicación de la carga distribuida, [0.016 m]. 
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M máx

M

x

 
 

FIG. 4.16 DIAGRAMA DEL MOMENTO FLECTOR DE LA 

PLACA PORTAPESAS. 

 

(23) 

M = Momento flector. 

q = Carga distribuida, [4905 N/m]. 

r = Carga distribuida por el perno, [1962 N/m]. 

b = Distancia de aplicación de la carga distribuida , [0.016 m] 

a = Distancia de aplicación de la carga distribuida, [0.08 m]. 

 

 
Por medio del criterio de fatiga se puede calcular un espesor 

para la placa, dado por la expresión: 

 

(24) 

e = Espesor de la placa, [m] 

M = Momento flector, [16.57 N.m] 

N = Factor de seguridad, 2.5 

Sy = Límite de fluencia, [248.6 MPa]. 

L = Longitud de la placa, [0.15 m]. 
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En base al resultado obtenido se escoge un espesor de 

plancha de acero de 6.35 mm. 

 
Cálculo de la deflexión de la placa portapesas. 
 

q

L/2

b

VM

qr

a
 

FIG. 4.17 DIAGRAMA PARA EL ANÁLISIS DE LA 

DEFLEXIÓN DE LA PLACA PORTAPESAS. 

Se desarrolla una expresión matemática que representa la 

deflexión en la placa [7]. 
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Con las condiciones de borde se puede calcular los valores 

de los coeficientes de esta expresión. 

��0� � 0 �  �	 � 0 


�

� �0� � 0 �  �� � 0 

�0� � 
� �  �� � 
� 
��0� � �� �  �� � �� 
� ��

2� � 0 


 ��
2� � 0 

��� � �� �	
24 � �

24 �� � ��	 �  �	
24 � ����

6 � 
���
2  

� ��
2� � 0 

0 � �� ��
2� � � ��

2 � �� �  ��
2� � �� 

�� � �� ��
2� � � ��

2� � �� �  ��
2� 

�� � �� �  ��
2� � �� 


 ��
2� � 0 

0 � � �
2 ��

2�� � �
2 ��

2 � ��� �  
2 ��

2�� � "�� �  ��
2�# ��

2� � �� 

0 � � ���
8 � �
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4 � �� � ��& �  ��

8 � ���
2 �  ��
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0 � � ���
8 � ���

8 � ���
2 � ���

2 �  ��
8 � ���

2 �  ��
4 � 
� 


� �  ��
8 � ���

2  

��� � �� '(
�	 � )

�	 �� � ��	 �  '(
�	 � *�� � +,

� - '.
/ � *+,0

1 � )20
� - '0

� . 

La deflexión máxima de la placa ocurre en la mitad. 

�3á' 45 ,
�. 

���3á' � � )
�	 6,

�7	 � )
�	 6,

� � �7	 � +
�	 6,

�7	 � *)2
/ � +,

��- 6,
�7� �

*+,0
�/ � )20

	 - 6,
�7�

. 

���3á' � � ),(
�1	 � )

�	 6,(
�/ � 2,.

� � �
� ���� � 2��� � �	7 � +,(

�1	 �
)2,.

	1 � +,(
8/ � +,(

/	 � )20,0
�/ . 

���3á' � � ����
12 � ��	

24 �  �	
384 

�3á' � � 1
��� %� ����

12 � ��	
24 �  �	

384& 
(25) 

E = Módulo de elasticidad, [209 GPa]. 

I = Inercia de la placa, [3.2 x10-9 m4]. 

q = Carga distribuida sobre la placa, [4905 N/m]. 

r = Carga distribuida sobre la placa por el perno, [1962 N/m]. 

a = Distancia de aplicación de la carga distribuida, [0.08m]. 

L = Longitud de la placa, [0.15 m]. 

<=á> � ?. A == 



 

 

4.4.2 Diseño de
 
 
 

 
 

 

FIG. 4

Esta placa va a estar sometida a dos tipos de cargas, la de 

los pesos de prueba y la placa portapesas. Se desarrolla una 

expresión para calcular la carga resultante sobre esta placa:

 

 

4.4.2 Diseño de  la placa de fuerza.  

FIG. 4.18 ESQUEMA DE PLACA DE FUERZA.

F

R1 = F/2

L/2

FIG. 4.19 DIAGRAMA DE CUERPO LIBRE DE LA PLACA 

DE FUERZA. 

Esta placa va a estar sometida a dos tipos de cargas, la de 

los pesos de prueba y la placa portapesas. Se desarrolla una 

expresión para calcular la carga resultante sobre esta placa:
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ESQUEMA DE PLACA DE FUERZA.  

R2 = F/2

 
DIAGRAMA DE CUERPO LIBRE DE LA PLACA 

Esta placa va a estar sometida a dos tipos de cargas, la de 

los pesos de prueba y la placa portapesas. Se desarrolla una 

expresión para calcular la carga resultante sobre esta placa: 
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B � C � ��4D (26) 

F = Carga a soportar por la placa, [N]. 

P = Peso de prueba, [392.4 N]. 

L = Longitud de la placa portapesas, [0.15 m]. 

e = Espesor de placa portapesas, [0.00635 m]. 

ρ = Densidad del material de la placa, [7850 Kg/m3]. 

 E � FGA. FG H 

F/2

-F/2

V

x

 

FIG. 4.20 DIAGRAMA DE FUERZA CORTANTE PARA LA 

PLACA DE FUERZA.  

�3á' � B
2 (27) 

 
V = Esfuerzo cortante, [N]. 

F = Fuerza que soporta la placa, [N]. 

 

 



54 

 

 

FL/4

M

x

 
FIG. 4.21 DIAGRAMA DEL MOMENTO FLECTOR DE LA 

PLACA DE FUERZA. 


3á' � B�
4  (28) 

 
M = Esfuerzo de flexión máximo, [N.m]. 

F = Fuerza que soporta la placa, [N]. 

L = Longitud de la placa, [m] 

I=á> � JA. KL H. = 
 

Se tiene una expresión que determine el espesor de la placa 

en términos de los esfuerzos a los que está sometida. 

4 M N6
OPQ�  (29) 

 
e = Espesor de la placa de fuerza, [m]. 

M = Momento flector de la placa de fuerza, [24.64 N.m] 

N = Factor de seguridad, [2.5] 

Sy = Resistencia de fluencia, [248.6 MPa] 

L = Longitud de la placa, [0.25 m] 

R � J. AA == 
 
Se escoge un espesor de placa de 5 mm. 
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Cálculo de la deflexión de la placa de fuerza. 
 

R2 = F/2

F

R1 = F/2

L/2

 
FIG. 4.22 DIAGRAMA DE FUERZAS QUE ACTÚAN 

SOBRE LA PLACA DE FUERZA. 

Se desarrolla una expresión que estime la deflexión en la 

placa [7]. 

�� 
��

�� � ��� 

�� 
�
� � �� ��
2 � �� 

��� � �� ��
6 � ��� � �� 

Con las condiciones de la borde se encuentran los valores 

de los coeficientes. 

��0� � 0 � �� � 0 


�
� ��2� � 0 � ��2 ��2�� � �� � 0 
�� � � ����

8  
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��� � ��
��
6 � ����

8 � � 0 

 
�3á' 45 �2 
���3á' � ��6 ��2�� � ����

8 ��2� 
���3á' � ����

48 � ����
16  

���3á' � � ����
24  ,   �� � B2 

���3á' � � B��
48  

(30) 

ymáx = Deflexión máxima de la placa, [m]. 

E = Módulo de elasticidad, [209 GPa]. 

I = Inercia de la placa, [3.91x10-9 m4]. 

F = Carga a soportar por la placa, [394.4 N]. 

L = Longitud de la placa, [0.375 m]. 

 

Se reemplazan los valores en la ecuación (28), se obtiene la 

deflexión máxima de la placa. 

<=á> � ?. LF == 
 
 
 
 
 
 



 

 

4.4.3 Diseño de la placa de soporte.
 
 
 

 

 

FIG. 4

La placa de soporte va a estar sometida al peso de todos los 

elementos de la máquina

el sistema durante las pruebas

en los apoyos de las chumaceras.

 

4.4.3 Diseño de la placa de soporte.  

FIG. 4.23 ESQUEMA DE PLACA DE SOPORTE .

FIG. 4.24 DIAGRAMA DE CUERPO LIBRE DE LA PLACA 

DE SOPORTE. 

La placa de soporte va a estar sometida al peso de todos los 

elementos de la máquina y a la carga máxima que soportará 

el sistema durante las pruebas, estas carga

en los apoyos de las chumaceras. 
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ESQUEMA DE PLACA DE SOPORTE .  

 
DIAGRAMA DE CUERPO LIBRE DE LA PLACA 

La placa de soporte va a estar sometida al peso de todos los 

y a la carga máxima que soportará 

cargas están ubicadas 
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 (31) 

P = Carga máxima que soporta la placa, [N]. 

F = Carga de prueba, [392.4 N] 

E = Peso total de los elementos de la máquina, [77.4 N] 

 

 
Se analizan las gráficas de fuerza cortante y momento flector 

para determinar el valor máximo que soporta la placa. 

V

x

R2

R1

 
FIG. 4.25 DIAGRAMA DE FUERZA CORTANTE PARA LA 

PLACA DE SOPORTE. 

 
 

(32) 

Vmáx = Fuerza cortante máxima, [N]. 

P = Carga máxima que soporta la placa, [469.8 N]. 
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Pc/2

M

x

 
FIG. 4.26 DIAGRAMA DEL MOMENTO FLECTOR DE LA 

PLACA DE SOPORTE.  

 

(33) 

Mmáx = Momento flector máximo, [N.m]. 

P = Carga máxima que soporta la placa, [469.8 N]. 

c = Distancia de ubicación de la chumacera, [0.1825 m]. 

 
 

Por el criterio de fatiga se obtiene una expresión para el 

cálculo del espesor de la placa. 

 

(34) 

e = Espesor de la placa de fuerza, [mm]. 

M = Momento flector de la placa de soporte, [42.87 N.m]. 

N = Factor de seguridad, 2.5 

Sy = Resistencia de fluencia, [248.6 MPa]. 

b = Acho de la placa, [0.5 m] 

. 
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Se toma un valor mayor al obtenido por medio de la 

ecuación (28), el espesor escogido es de 6.35 mm. 

R1

c

A

L/2

P/2

 
FIG. 4.27 DIAGRAMA PARA EL ANÁLISIS DE 

DEFLEXIÓN DE LA PLACA DE SOPORTE. 

 

Se estima una expresión para la deflexión de la placa por el 

método de ecuaciones singulares [7]. 
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Como el sistema posee dos incógnitas (c1 y c3), se necesita 

de una ecuación extra para poder resolverlo; esta ecuación 

se la puede obtener de la Primera Ley de Newton. 

 

! "# � 0 
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2 � 0 
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2 � �� 
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La deflexión máxima tiene lugar en la mitad de la placa de 

soporte. 
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(35) 

ymáx = Deflexión máxima de la placa, [m]. 

E = Módulo de elasticidad, [209 GPa]. 

I = Inercia de la placa, [1.07x10-8 m4]. 

P = Carga máxima que soporta la placa, [469.8 N]. 

c = Distancia de ubicación de la chumacera, [0.1825 m]. 

L = Longitud de la placa, [0.5 m]. 

 

 
 
 
 

4.5 Diseño de la varilla de carga. 
 

 
 

L 
=

 6
50

 m
m

1 39 ,33 Ø10 mm

 
 

FIG. 4.28 ESQUEMA DE LA VARILLA DE CARGA. 
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A partir del esfuerzo que soporta la varilla y la teoría de falla del 

esfuerzo cortante máximo se obtiene una expresión para calcular el 

diámetro de la varilla. Con un factor de seguridad de 2.5 se tiene: 

d � �4
π

����	 
 
(36) 

 
d = Diámetro de la varilla de carga, [m]. 

F = Carga a soportar por la varilla, [392.4 N]. 

N = Factor de seguridad, [2.5] 

Sy = Resistencia de fluencia, [248.6 MPa] 

 � � 
. 
� �� 
 
El diámetro de 2.24 mm es el necesario para que no falle la varilla 

por tracción, se escoge un diámetro d = 10 mm para la varilla. 

 

 

4.6 Diseño de la estructura soportante [12].  
 
 

El marco rígido presenta la siguiente forma y dimensiones: 

Altura de las columnas = 1000 mm. 

Luz = 500 mm. 

Altura del rigidizador = 300 mm. 

El espaciamiento entre marcos esta dado por la longitud de las vigas 

longitudinales y es de 1000 mm. 



 

 

Se presenta un voladizo para la colocación del motor

Largo del voladizo

Ancho del voladizo =

 

Las columnas y las vigas transversales de los marcos serán 

construidas

 

Para el cálculo se toma en cuenta la masa total de todos los 

elementos que

 

La carga total que soporta la estructura es de 

 

Se calcula la carga distribuida presente 

Se presenta un voladizo para la colocación del motor

Largo del voladizo = 300 mm. 

Ancho del voladizo = 500 mm. 

 

FIG. 4.29 DIMENSIONES DE LA ESTRUCTURA

Las columnas y las vigas transversales de los marcos serán 

construidas con perfiles laminados tipo L y soldados a tope.

Para el cálculo se toma en cuenta la masa total de todos los 

elementos que soportan estos perfiles. 

La carga total que soporta la estructura es de 1071.

Se calcula la carga distribuida presente sobre la estructura.

65 

Se presenta un voladizo para la colocación del motor 

DIMENSIONES DE LA ESTRUCTURA. 

Las columnas y las vigas transversales de los marcos serán 

y soldados a tope. 

Para el cálculo se toma en cuenta la masa total de todos los 

1071.82 N. 

sobre la estructura. 
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(37) 

 
q = Carga distribuida, [N/m]. 

W = Carga total, [1071.82 N]. 

L = Luz en la estructura, [0.65 m]. 

 

 

 

Se realiza un diagrama de cuerpo libre para obtener el valor de todas 

las fuerzas que actúan sobre la estructura. 

R1 R2

R3 R4
A

B C

DA

B C

D

 

FIG. 4.30 DIAGRAMA DE CUERPO LIBRE DE LA 

ESTRUCTURA. 

 

 

 

(38) 

(39) 

R1 = Reacción vertical en el punto 1, [N] 



 

 

R2 = Reacción vertical en el punto 2, [N].

R3 = Reacción horizontal en el punto 1, [N].

R4 = Reacción 

q = Carga distribuida, [

L = Longitud entre columnas, [

 

Se analiza la estructura por tramos.

 

Tramo A-

Se realizan sumatoria

siguientes valores:

 

= Reacción vertical en el punto 2, [N]. 

= Reacción horizontal en el punto 1, [N]. 

= Reacción horizontal en l punto 2, [N]. 

q = Carga distribuida, [2143.64 N/m]. 

Longitud entre columnas, [0.5m]. 

 

Se analiza la estructura por tramos. 

-B. 

 

FIG. 4.31 DIAGRAMA DEL TRAMO A

ESTRUCTURA. 

Se realizan sumatoria de fuerzas y momentos y se obtienen las 

siguientes valores: 

67 

DIAGRAMA DEL TRAMO A-B DE LA 

de fuerzas y momentos y se obtienen las 
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�� � ��� (40) 

FN = Fuerza normal, [N]. 

R1 = Reacción vertical en el punto 1, [1071.82 N]. 

�� � �	
�	. 
� � 

 
 

� � ��� (41) 

V = Fuerza cortante, [N]. 

R3 = Reacción horizontal en el punto 1, [N]. 

� � 
 

� � ��� 
 

(42) 

M = Momento, [N.m]. 

R3 = Reacción horizontal en el punto 1, [N]. 

h = Altura de la estructura, [1 m]. 

� � 
 
 

 

 

 

 

 

 

 

 



 

 

Tramo B-

 
Se realizan

determinar los valores máximos de los mismos.

 

-C. 

 

FIG. 4.32 DIAGRAMA DEL TRAMO B

ESTRUCTURA. 

Se realizan los diagramas de furza cortante y moomento flector para 

determinar los valores máximos de los mismos. 

FIG. 4.33 DIAGRAMA DE FUERZA CORTANTE
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DIAGRAMA DEL TRAMO B-C DE LA 

los diagramas de furza cortante y moomento flector para 

 

DIAGRAMA DE FUERZA CORTANTE. 
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 (43) 

Vmáx = Fuerza cortante máxima, [N]. 

R1 = Reacción vertical en el punto 1, [1071.82 N] 

 

 
 

(R1L)/2+(qL^2)/8

M

x

 
 

FIG. 4.34 DIAGRAMA DEL MOMENTO FLECTOR.  

 

 

(44) 

Mmáx = Momento flector máximo máxima, [N]. 

R1 = Reacción vertical en el punto 1, [1071.82 N] 

L = Longitud entre columnas, [0.5 m]. 

q = Carga distribuida, [2143.64N/m]. 
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Diseño de columnas. 

Se determina la carga axial de compresión que es: 

� � �� � ����. �	 � 

Del Catálogo de Perfiles estructurales de DIPAC (Apéndice 4) se 

selecciona un perfil tipo ángulo doblado que presenta las siguientes 

características: 

TABLA 06 

 

CARACTERÍSTICAS DEL ÁNGULO DOBLADO 50X50X5 MM [13] 

 

A [m 2] Ixx = Iyy [m 4] Wxx = Wyy [m 3] 

4.59x10-4 10.88x10-8 3.09x10-6 

 

Se calcula el esfuerzo de compresión en la columna. 

�
 � �� 

 
(45) 

fa = Esfuerzo de compresión de la columna, [MPa]. 

V = Carga axial de compresión, [1071.82 N]. 

A = Área del perfil seleccionado, [4.59x10-4 m2] 

�� � 	. �� ��� 
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Se procede a determinar el factor de apoyo k. 

G1 = 10, recomendado por apoyo simple. 

�� � ���� � 6501000 � 0.65 

 
(46) 

Por lo tanto k = 1.8 [12] 

Se calcula el radio de giro de la columna para posteriormente 

calcular su esbeltez. 

��í � !"##�  

 
(47) 

rmín = Radio de giro mínimo de la columna, [m]. 

Iyy = Inercia en el eje y, [10.88x10-8 m4] 

A = Área del perfil seleccionado, [4.59x10-4 m2] 

$%í& � �. ��' % 

 

( � )*��í + 200 

 
(48) 

λ = Esbeltez de la columna. 

k = Factor de apoyo, 1.8 

h = Altura de la columna, [1 m]. 

rmín = Radio de giro mínimo de la columna, [0.015 m]. 

- � ��.. /� + 20� 
 

Se determina el índice de trabajo de la columna. 
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"
 � �
0
 + 1 

 
(49) 

Ia = Índice de trabajo de la columna. 

fa = Esfuerzo de compresión de la columna, [2.33 MPa]. 

Fa = Esfuerzo permisible de compresión, [ MPa] 

1� �+ � 
 

Entonces se determina que la columna trabaja de forma correcta. 

  

Diseño de vigas. 

Las vigas se diseñan por flexión mediante la siguiente ecuación: 

2 � 3�á567#  

 
(50) 

W = Módulo de la sección en flexión, [m3]. 

Mmáx = Momento máximo, [261.26 N.m]. 

N = Factor de seguridad, 2.5 

Sy = Resistencia de fluencia, [248.6 MPa]. 

8 � 	. .	9��:.%� 

El perfil seleccionado si cumple con las condiciones de resistencia a 

la flexión requerida. 
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4.7 Diseño de uniones empernadas [6].  
 
 

 

 

FIG. 4.35 UNIÓN EMPERNADA.  

 

Para el cálculo de las dimensiones y tipo de pernos se tiene que 

asumir un diámetro de perno y se realiza todo el cálculo de diseño 

para comprobar si ese perno cumple con todos los requerimientos de 

soporte de cargas. Los pernos se encuentran ubicados en los 

soportes de las chumaceras. 

 

Especificaciones: M12x1.5 

Grado métrico: 8.8 

Sut = 830 MPa 

Sp = 600 GPa 

ANR =  84.3 mm2 

AR = 76.3 mm2 
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Em1 = 100 GPa 

Em2 = 207 GPa 

Carga a soportar: 40 Kg 

 

La longitud del perno está dada por la suma de los espesores de las 

placas donde serán ubicados. 

 �; � �<= > �;?
<
 > *@ABC<
 > 2*
C
 D  (51) 
 
 
Lp = Longitud del perno, [mm]. 

Lch = Espesor de la placa de la chumacera, [16 mm]. 

Lplaca = Espesor de la placa, [6.35 mm]. 

htuerca = Ancho de la cabeza de la tuerca hexagonal, [10.8 mm]. 

harand = Ancho de la arandela, [3.5 mm]. 

EF �  'G. 	 %% 

 

El valor de la longitud final del perno tiene que ser mayor a este 

tamaño, por lo que se escoge una longitud comercial de 60 mm. 

 

Se procede a calcular los valores de longitud roscada del perno, 

longitud no roscada mediante las siguientes expresiones: 
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�H � I2J > 6 ;  � L 125, J L 48 PP2J > 12 ;  125 + � L 200 PP3J > 25 ;               � R 200 PPS 
 

(52) 

LR = Longitud roscada del perno, [mm]. 

d = Diámetro nominal, [12 mm]. 

L = Longitud del perno, [60 mm]. 

E� � �� %% 

�TH � �; U �H  
(53) 

LNR = Longitud no roscada del perno, [mm]. 

LR = Longitud roscada del perno, [30 mm]. 

Lp = Longitud del perno, [60 mm]. 

 E�� � �� %% 
 

Se calcula los valores de la resistencia del material y del perno. 

VW � �TH�HX�TH�H > �H�TH 

 
(54) 

Kb = Resistencia del perno. 

ANR = Área no roscada del perno, [84.3 mm2]. 

AR = Área roscada del perno, [76.3 mm2]. 

E = Módulo de elasticidad, [207 GPa]. 

LR = Longitud roscada del perno, [30 mm]. 

LNR = Longitud no roscada del perno, [30 mm]. 

YZ � 	. �.9���� 
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V� � 0.5774\XJ
2]^ _5 `0.5774�; > 0.5J0.5774�; > 2.5Jab 

 
(55) 

Km = Resistencia del material. 

E = Módulo de elasticidad, [100GPa, 207 GPa]. 

d = Diámetro nominal, [12 mm]. 

Lp = Longitud del perno, [60 mm]. 

 
Los materiales que unen los pernos son de dos tipos diferentes: 

 
- Chumacera: Fundición gris. � E = 100 GPa (km1). 

- Placa: Acero. E = 207 Gpa (km2) 

 

De esta manera se tiene: 

Y%� � /. '9���� 
Y%	 � �. /�9���	  

Se procede a calcular una resistencia del material equivalente: 

V@� � V��V��V�� > V�� 

 
(56) 

ktm = Resistencia del material total. 

km1 = Resistencia del material 1. 

km2 = Resistencia del material 2. 

 

Yc% � .. G9���� 



78 

 

 

d � VWVW > V� 

 
(57) 

C = Fracción de carga. 

Kb = Resistencia del perno. 

Ktm = Resistencia del material equivalente. 

e � �. ���G 

 

El análisis del factor de seguridad se lo va a efectuar por dos criterios 

diferentes de cálculos: uniones a tensión cargada en forma estática 

con precarga y por teoría de fallas. 

 

Uniones a tensión cargada en forma estática con pre carga. 

Se tiene una expresión para el cálculo de la carga que actúa sobre 

cada perno. 

 

f � g6  
(58) 

P = Carga resultante, [N]. 

Q = Carga aplicada, [392.4 N] 

n = Número de pernos, 4. 

� � /�. � � 
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Se calcula el valor de la precarga necesario para determinar el factor 

de seguridad de los pernos escogidos mediante la ecuación: 

 0; � �H7;  (59) 

Fp = Carga de prueba, [N]. 

AR = Área roscada del perno, [76.3 mm2]. 

Sp = Resistencia de prueba, [600 MPa]. 

hF � G. '�9��G � 

0i � j0.750;, �klmn]nopq]k0.900;, sk�Pp^k^mkS 
 

(60) 

Fi = Precarga, [N]. 

Fp = Carga de prueba, [45.8 KN]. 

ht � G. �	9��G 

Se reemplazan los calores obtenidos en la ecuación (61): 

6 � 7;�H U 0idf   
(61) 

N = Factor de seguridad. 

Sp = Resistencia de prueba, [600 MPa]. 

C = Fracción de carga, [0.30145] 

P = Carga resultante, [98.1 N]. 

AR = Área roscada del perno, [76.3 mm2]. 

Fi = Precarga, [41.2 KN]. 

� � �. ' 
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Teoría de fallas. 

Se emplea el criterio de Goodman para obtener una expresión del 

factor de seguridad de los pernos seleccionados. 

 u
7B > u�7A@ � 16 

 
(62) 

u
 � df2�H 

 
(63) 

σa = Esfuerzo alternante, [MPa]. 

C = Fracción de carga, [0.30145]. 

P = Carga resultante, [98.1 N]. 

AR = Área roscada del perno, [76.3 mm2]. 

v� � �/G w�� 

 

u� � df2�H > 0i�H 

 
(64) 

σm = Esfuerzo medio, [MPa]. 

C = Fracción de carga, [0.30145]. 

P = Carga resultante, [98.1 N]. 

AR = Área roscada del perno, [76.3 mm2]. 

Fi = Precarga, [41.2 KN]. 

 

v% � 'G� ��� 
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6 � 7B7A@u
7A@ > u�7B (65) 

 

N = Factor de seguridad. 

Se = Resistencia a la fatiga, [129 MPa]. 

Sut = Resistencia última a la tracción, [830 MPa]. 

σa = Esfuerzo alternante, [194 KPa]. 

σm = Esfuerzo medio, [540 MPa]. 

� � �. ' 

 
4.8 Diseño de juntas soldadas.  
 
 

Soldadura de juntas a filete: 
 
Se determina el valor del  momento de inercia unitario, los valores de 

las constantes dependen del tipo de  cordón de cordón que se vaya 

a emplear (Apéndice 5). 

"A � J�
12 x6q > Jy (66) 

 
Iu = Momento de inercia unitario, [m3] 

d = Distancia vertical del cordón, [0.05 m] 

b = Distancia horizontal del cordón, [0.05 m] 

1z � �. 	/9��:'%�    
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Se calcula la altura de la garganta mediante la combinación de 

fórmulas de esfuerzo en el cordón de soldadura. Se debe de tomar 

en cuenta las siguientes tablas. 

 

TABLA 07 

 

ESFUERZOS PERMISIBLES PARA EL METAL DE APORTE [6] 

 

Tipo de carga  Tipo de 

soldadura 

Esfuerzo 

permisible 

N 

Tensión A tope 0.6 Sy 1.67 

Aplastamiento A tope 0.9 Sy 1.11 

Aplastamiento A tope 0.6 - 0.66 Sy 1.2 - 1.67 

Compresión simple A tope 0.6 Sy 1.67 

Cortante A tope o filete 0.4 Sy  
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TABLA 08 

 

PROPIEDADES MÍNIMAS DEL METAL DE APORTE [6] 

Número de 

electrodo AWS  

Sut [MPa]  Sy [MPa]  Elongación [%]  

E60xx 427 345 17 - 25 

E70xx 482 393 22 

E80xx 551 462 19 

E90xx 620 531 14 - 17 

E100xx 689 600 13 - 16 

E120xx 827 737 14 

 

 
El electrodo que se va a utilizar es el E60 xx. 
 
 

* { 3�á5|0.42427#"A (67) 

 

h = Altura de la garganta de soldadura, [m]. 

Mmáx = Momento máximo que resiste la soldadura, [261.26 N.m] 

c = Mitad distancia vertical de cordón, [0.025 m] 

Sy = Resistencia de fluencia, [345 MPa]. 

Iu = Momento de inercia unitario, [7.29x10-5 m3] 

} � �. .� %% 
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Se escoge una altura de garganta de soldadura de 4 mm. 

 
 

4.9 Análisis de potencia del motor.  
 
 

Para calcular la potencia requerida del motor se necesita de valor de 

los torques de los rodamientos presentes para evitar que se muevan. 

Reemplazando esos valores en la ecuación y con un motor de 2000 

rpm se tiene: 

f~m � �2746 

 
(68) 

 
T = Torque en los rodamientos, [0.01472 N.m] 

W = Velocidad angular, [209.44 rad/s] 

Pot = Potencia del motor, [HP] 

��c � �. ��G� �� 
 
Se escoge un motor de 0.25 HP que es el que existe de manera 

comercial. 
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4.10 Análisis y selección de rodamientos [3].  
 
 

La selección de rodamientos consiste en determinar básicamente el 

tipo, tamaño y horas de funcionamiento, para una determinada 

aplicación. Se procede a utilizar para la selección de rodamientos el 

CATÁLOGO GENERAL SKF. 

 

Se consideran los siguientes factores para la elección del tipo de 

rodamiento a emplearse: 

Espacio disponible 

Disposición y magnitud de las cargas 

Desalineación angular 

Velocidad 

Funcionamiento silencioso 

Rigidez 

Desplazamiento 

 

Observando cada una de las características para los diferentes 

tipos de rodamientos, así como el aspecto económico y disposición 

de cargas que son exclusivamente radiales se determina como más 

adecuado el Rodamiento rígido de bolas (Apéndice 6) 
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El tamaño del rodamiento se selecciona en base a la capacidad de 

carga respecto a las cargas que ha de soportar y a los requisitos de 

fiabilidad y duración. 

 

Partiendo de las cargas que actúan en los apoyos, se concluye que 

el rodamiento B es el más crítico. 

h$ � �� � �/.. 	 � 
h� � � 

Donde: 

Fr = Carga radial aplicada, [N] 

Fa = Carga axial aplicada, [N] 

 

Capacidad estática de carga. 

d� � f�7� (69) 

Co = Capacidad estática de carga, [N]. 

So = Coeficiente de seguridad relativa a la carga estática 

Po = Carga estática equilibrada, [N]. 

 

La siguiente ecuación se utiliza para determinar la carga estática 

equivalente: 

f� � 0C (70) 
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Al sustituir estos valores en la ecuación (70), se obtiene: �� � �/	. . � 
 
So = 3, para casos de elevada exigencia. 
 
Reemplazando estos valores en la ecuación (69), se obtiene: 
 e� � '��. . � 
 
 
Capacidad dinámica de carga. 
 d � fx���y�/; (71) 
 
C = Capacidad dinámica de carga, [N]. 

P = Carga dinámica equivalente, [N]. 

L10 = Vida del cojinete en millones de revoluciones. 

p = 3, para los rodamientos de bolas. 

 
 
 
La carga dinámica equivalente es: 
 

f � 0C , |lp^J~ 0
0C + k 

 � � �/.. 	 � 
 
Por facilidad en el cálculo se toma el promedio de los valores dados 

en el catálogo de rodamientos SKF (Apéndice 7). 

��� � 3000 > 80002 � 5500 * 

 
Reemplazando valores en la ecuación (71), se obtiene: 
 e � �G.�. 	� � 
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Con los datos anteriormente determinados y para un diámetro 

interno de 25 mm se selecciona rodamientos rígido de bolas 

SKF6205 (Apéndice 8), con chumaceras del tipo Y con prisioneros 

de fijación con designación SY 25TF (Apéndice 9). 

 

Las tablas con las dimensiones de los rodamientos y chumaceras 

seleccionados se resumen a continuación: 

 

FIG. 4.36 RODAMIENTO RÍGIDO DE BOLAS.  

TABLA 9 

 

CARACTERÍSTICAS DEL RODAMIENTO RÍGIDO DE BOLAS [3] 

 

d 

[mm] 

D 

[mm] 

B 

[mm] 

C 

[KN] 

Co 

[KN] 

25 52 15 14.8 7.8 
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FIG. 4.37 CHUMACERA TIPO Y.  

 

TABLA 10 

 

CARACTERÍSTICAS DE LA CHUMACERA TIPO Y [3].  

Medidas en [mm]. 

 

d A B H H1 H2 J L N N1 G S1 Co 

25 36 34.1 70 36.5 16 102 130 19.5 11.5 10 19.8 7.8 

 

 
Lubricación en los rodamientos. 

Se determina primeramente el diámetro medio, mediante la 

ecuación: 
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J� � � > J2  
(72) 

dm = Diámetro medio [mm]. 

D = Diámetro externo del rodamiento, [52 mm]. 

d = Diámetro interno del rodamiento, [25 mm]. 

�% � ��. ' %% 

 

Mediante las gráficas del Apéndice 10 se obtiene la viscosidad 

cinemática que es de 5.25 mm2/s. El lubricante que cumpla con este 

requerimiento es el adecuado para usarse en la máquina. 

 

Torque en los rodamientos. 

El torque producido en los rodamientos es necesario para 

determinar la potencia requerida en el motor. 

� � �0 J2 
(73) 

T = Torque en el rodamiento, [N.m]. 

µ = Coeficiente de fricción, [0.0015], (Apéndice 11). 

F = Reacción en el rodamiento, [196.2 N]. 

d = Diámetro del eje, [0.025 m]. 

� � �. ���.� �% 

Este par es el mismo en los cuatro rodamientos de las chumaceras. 

El torque total en los cuatro rodamientos es de 0.01472 N.m. 
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4.11 Selección del sistema de control.  
 
 
 

 Sistema de control de la máquina. 

El sistema de control permite un correcto desenvolvimiento de 

cualquier máquina con la mayor efectividad y seguridad facilitando 

de esta manera la labor del operario. 

 

El sistema de control de la máquina tiene que ser lo más simple 

posible y que brinde seguridad al momento de realizar un ensayo. 

 

Contador de ciclos y switch. 

Consiste en el empleo de un contador de revoluciones digital ubicado 

cerca del eje que lleve una cuenta de los ciclos de los ejes durante la 

prueba y un switch ubicado debajo de la placa de fuerza de la 

máquina para que al momento de la rotura del a probeta de ensayo 

active el switch y detenga el giro del motor. 

La principal desventaja es que la duración del límite switch está dada 

por la resistencia que tenga que soportar la carga de impacto dada 

por las pesas y es susceptible al desgaste a sus contactos. 
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Sistema de adquisición de datos. 

Esta alternativa consiste en el desarrollo de un programa de 

adquisición de datos que por medio de sensores tome los datos del 

ensayo y los aya graficando directamente en la computadora. 

 

 Selección de la alternativa de sistema de control de la 

máquina. 

 
Debido a nuestro requerimiento de bajo costo en los mecanismos de 

diseño de la máquina se escoge la opción del programa de 

adquisición de datos ya que existe en los laboratorios de la facultad y 

sólo se lo tendría que programar. 

 
 



 
 
 
 
 
 
 

Capítulo 5 
 
 
 

5. ANÁLISIS DE COSTOS. 
 
 

Se presenta un presupuesto general de los costos de los materiales 

empleados y costo de mano de obra, con el objetivo de que se tenga una 

idea más general de la producción de este tipo de máquina. Presentando 

de esta manera, un análisis comparativo de precios y eficiencia de 

máquinas similares. 

 
 
 

5.1 Análisis de costos de las máquinas. 
 

 
 
Al concluir el análisis y diseño de las partes que constituirán la 

máquina se tiene como fin elaborar un listado de materiales y 

equipos con que se va a construir la máquina de ensayos Moore. 

 

 

 



94 

 

Costos de materiales. 

En la siguiente tabla se detalla los materiales necesarios para la 

construcción de la máquina de Ensayos Moore, señalando la 

cantidad y su costo. 

 

Es relevante indicar, que los valores indicados en esta tabla, son 

precios referenciales a la fecha de terminado el presente proyecto y 

no deben ser considerados como definitivos. 

 

TABLA 11 

 

COSTO DE MATERIALES 

Descripción Cant.  

C. unitario  

[$] 

C. total  

[$] 

Motor 1/4 HP; trifásico; 2000 rpm 1 65,00 95,00 

Eje SAE 1018: Ø25 mm; L= 260 mm 2 10,96 21,92 

Chaveta 2 1,50 3,00 

Mandriles de sujeción 2 25,80 51,60 

Chumacera SKF SY 25TF 4 15,50 62,00 

Plancha ASTM A36: e= 6,35 mm; A=0,5m2 1 37,09 37,09 

Plancha ASTM A36: e= 5 mm; A=0,125m2 1 6,13 6,13 

Plancha ASTM A36: e= 6,35 mm; A=0,023m2 1 2,49 2,49 



95 

 

Acoplamiento 1 25,00 25,00 

Varilla  de carga 1 2,00 2,00 

Ángulo doblado 50x50x5 mm, L= 11 metros 1 64,15 64,15 

Pernos M20x1.5 grado 8.8 8 1,00 8,00 

$ 378,39 

 

Costo de mano de obra. 

En la siguiente tabla se detalla el costo de mano de obra, incluyendo 

el costo de maquinado, ensamblaje y dirección técnica. 

 

TABLA 12 

 
 

COSTO DE MANO DE OBRA 

 

  Ítem Cant.  Precio [$]  Total [S]  

Maquinado hora/hombre 4 30 120 

Ensamblaje hora/hombre 5 25 125 

Dirección Técnica hora/hombre 3 20 60 

TOTAL $305 
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Sumando el costo de los materiales y la mano de obra necesaria, se 

tiene una inversión equivalente de $683.39  

 

5.2 Análisis comparativo con máquinas similares. 

 
 

Las diferentes máquinas existentes en el mercado cuentan con 

complejos sistemas de control para la adquisición de los datos de las 

pruebas además de poseer sistemas de carga sobre los ejes de 

mayor complejidad. Los precios fluctúan entre los $12000.00 y 

$25000.00. Además poseen un mayor tamaño y la capacidad de 

aumentar las cargas de prueba con el fin de poder realizar ensayos 

a la mayor parte de los aceros existentes. 

 

La máquina diseñada es sólo con fines didácticos por lo cual no 

necesita suministrar demasiada carga a las probetas de ensayo, ya 

que sólo se limita a realizar ensayos a aceros principales con los que 

se fabrican las máquinas, es decir con un valor de Sut < 1400 MPa. 

El sistema de adquisición de datos del mismo no se lo realiza en el 

presenta trabajo pero se enfoca en el empleo de un programa de 

computadoras. Su diseño es ergonómico y compacto, para brindar 

una mayor facilidad de operación. 
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5.3 Rentabilidad del proyecto. 
 

 
Al comparar mi proyecto con otras máquinas existentes en el 

mercado, puedo indicar que la máquina diseñada posee las 

características útiles, concluyendo así de esta manera que mi 

proyecto es rentable por lo siguiente: 

 

- La máquina ahorra mucho espacio físico por su diseño compacto y 

ergonómico. 

 

- El precio es más económico que en el mercado. 

 

- La capacidad de la máquina para realizar ensayos a los principales 

materiales cubre la exigencia de ser empleado para fines de 

prácticas de laboratorio. 

 

-  El resto de características que posee la máquina de ensayos 

Moore son similares a las máquinas existentes. 

 
 
 

 



 
 
 
 
 
 
 

Capítulo 6 
 
 
 

6. CONCLUSIONES Y RECOMENDACIONES.   
 
 

6.1 CONCLUSIONES. 
 
 

1. El presente tema de tesis, tuvo como objetivo principal, realizar el 

diseño de una máquina para ensayos de fatiga siendo seguro, 

eficiente y práctico, de manera que la máquina resultante se 

comporte o lleve a cabo sin falla su función pretendida; por lo que el 

diseño de esta máquina se ha realizado para las condiciones más 

críticas de funcionamiento. 

 
 

2. Con respecto a la selección de los materiales, éstos se los puede 

encontrar fácilmente en el mercado nacional, utilizando materiales 

accesibles y facilitando la compra de componentes. 

 
 

3. Se demuestra también, que el diseño de esta máquina es 

totalmente factible, con un precio por debajo de los $1000.00, en 
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comparación con las otras máquinas que superaban esta cantidad, 

con costos de operación y mantenimientos bajos. 

 
 

4. Para la realización de un buen diseño se debe considerar todos 

los parámetros y detalles que pueden afectar la posterior 

construcción de la máquina. 
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6.2 RECOMENDACIONES. 
 
 

1. Se debe realizar las prácticas con mucho cuidado y teniendo en 

cuenta todas las normas de seguridad para evitar posibles 

accidentes durante su operación, se recomienda un protector de 

acrílico para evitar que los fragmentos de probeta golpeen a las 

personas alrededor de la máquina. 

 
2. Para realizar cualquier ensayo de acuerdo a las operaciones, se 

preparará la máquina y que las probetas cumplan con las 

dimensiones establecidas en la norma. 

 
3. Se debe realizar un chequeo periódico de todos los componentes 

de la máquina con fines de establecer un mantenimiento preventivo 

para que la máquina tenga mayor vida útil. 

 
4. Los pesos de prueba se los tiene que ubicar cuidadosamente para 

evitar la precarga inicial de los componentes que afecten los 

resultados de los ensayos. 

 
5. Se recomienda un sistema de adquisición de datos para obtener 

las gráficas directamente de las prácticas realizadas sobre las 

probetas estandarizadas.  
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