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RESUMEN 

En este proyecto se desarrolla el diseño de una máquina para realizar ensayos de impacto 

en calzado de seguridad de acuerdo con las normas técnicas ASTM F2412-18a y NTE 

INEN-ISO 20344 para el Laboratorio de Análisis de Esfuerzos y Vibraciones (LAEV) de la 

facultad de Ingeniería Mecánica de la Escuela Politécnica Nacional. 

El diseño inició con la recopilación y análisis de información que validaron la realización del 

proyecto, así como de un estudio de las máquinas para ensayos de impacto existentes en 

el mercado; que sirvieron de referencia para diseño de la máquina. Luego, se desarrolló el 

análisis funcional, en donde se identificaron los módulos funcionales de la máquina de 

acuerdo a las demandas del usuario y a los requerimientos que establecen las normas 

técnicas. A partir de las alternativas de solución seleccionadas para cada módulo funcional, 

se elaboró un diseño conceptual de la máquina, el cual consta de un sistema de elevación 

del conjunto impactador, un sistema de sujeción del impactador y un sistema de bloqueo 

del impactador. 

Una vez obtenido el diseño conceptual, se procedió con el dimensionamiento y selección 

de los elementos mecánicos constitutivos de la máquina para ensayos de impacto en 

calzado de seguridad, así como también con el diseño del sistema de control que permitió 

la automatización del equipo. En base al cálculo final, se realizó el despliegue de los planos 

de taller y de conjunto para una futura construcción. 

 

PALABRAS CLAVE: diseño, impacto, calzado, seguridad, máquina, automatización, 

ensayo. 
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ABSTRACT 

This project deals with the design of a machine for impact tests on safety footwear for the 

Stress and Vibration Analysis Laboratory (LAEV) of the Faculty of Mechanical Engineering, 

which meets the requirements established in the technical standards ASTM F2412-18a and 

NTE INEN-ISO 20344. 

The design begins with the collection and analysis of information that validated the 

realization of the project, as well as a study of existing impact testing machines on the 

market; that served as a reference for the design of the machine. Then, the functional 

analysis was developed, where the functional modules of the machine were identified 

according to the user's demands and the requirements established by the technical 

standards. Subsequently, different solution alternatives were proposed for each functional 

module and they are evaluated by means of the weighted residue method. Based on the 

selected solution alternatives, a conceptual design of the machine was developed, which 

consists of an impactor assembly elevation system, an impactor fastening system, and an 

impactor locking system. 

Once the conceptual design was obtained, we proceeded with the sizing and selection of 

the mechanical elements constituting the machine for impact tests on safety footwear, as 

well as the design of the control system that allowed the automation of the equipment. 

Based on the final design, the workshop and assembly plans were deployed for a future 

construction. 

 

KEYWORDS: design, impact, footwear, safety, machine, automation, test.
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1 INTRODUCCIÓN 

En el sector industrial muchos trabajadores se enfrentan a lesiones en los dedos del pie 

si el calzado de seguridad que usan no es el adecuado. Para garantizar que la puntera 

del calzado de seguridad brinde la protección necesaria frente a peligros potenciales 

debido a objetos que ruedan o caen desde varios niveles de altura, los fabricantes de 

calzado de seguridad se ven en la necesidad de realizar periódicamente controles de 

calidad para asegurar sus productos [1] . Esto requiere que la puntera de un calzado de 

seguridad cumpla con los requerimientos establecidos en normativas internacionales 

tales como ASTM F2412-18a (Standard Test Methods for foot Protection), y la norma 

técnica ecuatoriana NTE INEN-ISO 20344 (Equipos de protección personal. Métodos de 

ensayo para calzado) [2]. 

El laboratorio de Análisis de Esfuerzos y Vibraciones (LAEV) de la Escuela Politécnica 

Nacional realiza ensayos de resistencia al impacto en punteras de calzado de seguridad. 

Actualmente cuenta con un equipo que no permite ejecutar el proceso de manera 

automática, lo cual impide medir y controlar parámetros tales como la velocidad de 

impacto, la altura de impacto y la deformación causada en la puntera del calzado de 

seguridad que son establecidos en las normativas respectivas. 

Por otra parte, en el Ecuador, actualmente existe un limitado número de laboratorios con 

máquinas que realicen este tipo de ensayos, y la adquisición de máquinas 

especializadas de países industrializados pueden presentar costos elevados. 

Por los expuesto anteriormente y debido a las necesidades del laboratorio de Análisis 

de Esfuerzos y Vibraciones (LAEV), el presente proyecto plantea diseñar una máquina 

para realizar ensayos de impacto en calzado de seguridad que cumpla con los 

requerimientos establecidos en las normas ASTM F2412-18a y NTE INEN-ISO 20344. 

Este diseño puede servir para analizar la factibilidad técnica, y eventualmente una futura 

construcción del equipo.  

1.1 Objetivo general 

Diseñar una máquina para realizar ensayos de impacto en calzado de seguridad de 

acuerdo con las normas ASTM F2412-18a y NTE INEN-ISO 20344 para el Laboratorio 

de Análisis de Esfuerzos y Vibraciones (LAEV) de la facultad de Ingeniería Mecánica de 

la Escuela Politécnica Nacional. 
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1.2 Objetivos específicos. 

1 Establecer las especificaciones técnicas de la máquina de acuerdo con las 

normas ASTM F2412-18a, NTE INEN-ISO 20344 y los requerimientos del LAEV. 

2 Seleccionar las alternativas de diseño adecuadas para cada módulo funcional 

de la máquina.  

3 Diseñar y seleccionar los elementos mecánicos constitutivos de la máquina para 

ensayos de impacto en calzado de seguridad que cumplan con los 

requerimientos establecidos en las normas. 

4 Elaborar los planos de conjunto y de taller de la máquina. 

5 Diseñar el sistema de control de la máquina. 

1.3 Alcance 

El presente Trabajo de Integración Curricular (TIC) se limita únicamente al diseño de 

una máquina para realizar ensayos de impacto en calzado de seguridad de acuerdo con 

las normas técnicas ASTM F2412-18a (Standard Test Methods for foot Protection), y la 

norma técnica ecuatoriana NTE INEN-ISO 20344 (Equipos de protección personal. 

Métodos de ensayo para calzado) y los requerimientos del LAEV. 
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2 MARCO TEÓRICO 

En este capítulo se desarrolla una breve descripción del calzado de seguridad, su 

proceso de producción y los requisitos de calidad establecidos en las normas técnicas 

ASTM F2412-18a y NTE INEN-ISO 20344 referentes al ensayo de impacto en calzado 

de seguridad. Posteriormente se realiza un análisis de máquinas disponibles en el 

mercado que realicen este tipo de ensayos, mediante el benchmarking. Finalmente, se 

describen los fundamentos de diseño mecánico que servirán de apoyo para el desarrollo 

del proyecto.  

2.1 Estado del arte 

2.1.1 Importancia de la producción de calzado de seguridad en el 

Ecuador 

En el Ecuador, la industria de fabricación representa el 13% del PIB con un aporte de 

$13.962,6 millones de USD en 2019 y con una tasa de crecimiento de 6.1% entre 2009 

y 2019, según los datos del Banco Central del Ecuador [3]. La industria del calzado en 

particular constituye una de las actividades más importantes para el crecimiento y 

desarrollo económico del país, pues, de acuerdo al Directorio de Empresas de Instituto 

Nacional de Estadísticas y Censos INEC, la actividad de fabricación de cuero y 

productos análogos contribuyó con el 2.1% en la generación de empleo en la industria 

manufacturera en 2013, mientras que la fabricación de calzado por si sola aportó con el 

1.8%, generando así alrededor de 100 000 puestos de trabajo [4] [3]. 

Según cifras de la Cámara Nacional de Calzado (CALTU), en Ecuador se registró 4500 

productores de calzado en 2019, de los cuales el 50% se encuentran en la provincia de 

Tungurahua [3]. En 2018, la industria del calzado fabricó un promedio de 31 millones de 

pares de zapatos, generando ventas anuales de 600 millones de dólares, por lo que se 

la considera como una de las manufacturas más importantes del país por su desarrollo 

económico [1]. 

2.1.2 Calzado de seguridad 

El calzado de seguridad es un equipo de protección personal que protege a los 

trabajadores de probables lesiones en los pies por objetos que ruedan o caen desde 

diferentes niveles de altura, o por materiales aplastantes o penetrantes [5].  

Según (OSHA, 2004) [2], las situaciones en las que un empleado debe usar protección 

para los pies incluyen: 
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• Cuando objetos pesados como herramientas o barriles puedan rodar o caer 

sobre los pies del trabajador. 

• Trabajar con objetos afilados, como clavos o púas, que podrían perforar las 

suelas o la parte superior del calzado de seguridad. 

• Trabajar alrededor de superficies calientes, mojadas, resbaladizas o cuando 

existan peligros eléctricos. 

2.1.3 Clasificación del calzado de seguridad  

De acuerdo a la norma INEN 1926, el calzado de seguridad se clasifica de acuerdo a su 

forma en: 

• Zapato: Corresponde al calzado de seguridad que cubre el pie. 

• Botín: Corresponde al calzado de seguridad que cubre el pie y el tobillo. 

• Bota de caña mediana: Es el calzado que cubre el pie y parcialmente la pierna. 

• Bota de caña alta: Es el calzado de seguridad que cubre el pie y la pierna. 

2.1.4 Proceso de producción del calzado de seguridad  

El proceso de producción de calzado de seguridad es de carácter automatizado ya que 

en cada fase del proceso se necesita la asistencia de un operario y de máquinas 

industriales. La figura 1 muestra el diagrama de flujo con las etapas para la fabricación 

del calzado de seguridad. 

 

Figura 1. Proceso de producción de calzado de seguridad [Propia] 

2.2 Requisitos de normativas  

En la norma OSHA 1910.136 se establece que todo calzado de protección debe cumplir 

con la norma ANSI Z41-1991. En fechas recientes, la ASTM la actualizó en la forma de 

la norma ASTM F2412-18a. Esta norma establece los criterios de rendimiento para una 

amplia gama de calzado para protegerse de los peligros que afecta la seguridad 

personal de los trabajadores. A continuación, se describe el contenido de los apartados 

de esta norma que se consideran relevantes para el desarrollo de este proyecto. 
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2.2.1 Norma Internacional ASTM F2412-18a (Métodos de prueba 

estándar para protección para los pies) 

2.2.1.1 Alcance 

• Estos métodos de prueba miden la resistencia del calzado de seguridad frente a 

una variedad de peligros que pueden causar lesiones a los trabajadores. 

• Estos métodos de prueba pueden usarse para verificar el cumplimiento de los 

requisitos mínimos de rendimiento en los estándares de seguridad establecidos. 

• Estos métodos de prueba pueden usarse para medir lo siguiente: resistencia al 

impacto, resistencia a la compresión, resistencia al impacto metatarsiano, 

resistencia a la conductividad eléctrica, resistencia al riesgo eléctrico, resistencia 

a la disipación estática, y resistencia a la perforación. 

2.2.1.2 Resistencia al impacto de la puntera protectora  

2.2.1.2.1 Resumen del método de ensayo 

• El calzado de seguridad deberá fabricarse de tal forma que una puntera de acero 

de protección sea una parte fija e inseparable del calzado. 

• Luego una muestra del calzado con su correspondiente puntera protectora 

deberá ser impactado con una fuerza especifica. 

• Después del impacto, se deberá medir la altura del cilindro de arcilla deformado 

con un dispositivo de precisión.  

2.2.1.2.2 Equipo 

• El equipo, consta de una estructura de bastidor que permite que el impactador 

quede restringido a caer a lo largo de una trayectoria vertical conocida y 

repetible.  

• Se deberá incorporar un mecanismo para atrapar el impactador después del 

impacto inicial, de tal forma que la muestra de ensayo se golpee una sola vez. 

• El impactador consta de un peso de acero que tiene una masa de 22.7 ±

0.23𝐾𝑔(50 ± 0.5𝑙𝑏). La punta del impactador es un cilindro de acero solido con 

un diámetro de 25.4 ± 0.13𝑚𝑚(1 ± 0.03𝑖𝑛) y que sobresale una longitud de 

50.8 ± 3.2𝑚𝑚(2.0 ± 0.13𝑖𝑛) del conjunto de impacto. 



6 
 

• El equipo incorpora un dispositivo para medir la velocidad de impacto con una 

tolerancia de ±2%. El uso de un sistema de medición de velocidad permite 

determinar el tiempo requerido para que una hoja de 25.4𝑚𝑚(1𝑖𝑛) de ancho 

pase completamente a través de un haz de luz inmediatamente antes de que el 

impactador golpee la muestra. El resultado, referido como tiempo de entrada, es 

medido en milisegundos (ms). La velocidad en m/s puede ser calculada de la 

ecuación 1. 

𝑉 =
1000

𝑡𝑔
                                                                      (1) 

Donde: 

𝑉: Velocidad en [m/s]  

𝑡𝑔: tiempo de entrada [ms]  

• La base del equipo consta de una placa de acero con un área mínima de 

0.3𝑚2(1𝑓𝑡2) y un espesor mínimo de 25.4𝑚𝑚(1𝑖𝑛). La base está anclada a una 

estructura que tiene una masa de 909.1𝑘𝑔(2000𝑙𝑏) para proporcionar suficiente 

estabilidad al equipo antes, durante y después del ensayo de impacto. 

2.2.1.2.3 Procedimiento 

1. Cuando este en su lugar, el cilindro de arcilla modelado deberá tener una forma 

de un diámetro aproximadamente de 25mm(1in) nominal y colocarse de manera 

que el cilindro haga contacto con la plantilla del calzado y la cúpula de la puntera 

de protección. Se puede colocar un trozo pequeño de papel desprendible, como 

papel celofán o encerado, ya sea en el lado inferior o en el lado superior del 

cilindro de arcilla para evitar que la arcilla de modelado se adhiera a la plantilla 

o al domo. 

2. Para medir la resistencia al impacto, el impactador se deja caer desde una altura 

que resulta en una velocidad de impacto de 2995 ± 61𝑚𝑚/𝑠(117.9 ± 2.4𝑖𝑛/𝑠), 

creando una energía de 101.75𝐽(75𝑙𝑏𝑓). En el vacío, la altura debería ser 

457𝑚𝑚(18𝑖𝑛). Sin embargo, debido a factores externos tales como la resistencia 

del aire y la fricción, la altura recomendada para el ensayo es de 1200mm 

(47.2in) 

3. Suelte el impactador 
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4. Después de impactar la puntera, eleve y asegure el impactador en el equipo de 

ensayo, retire el cilindro de arcilla del interior de la muestra y mida la altura del 

cilindro de arcilla de modelado en su punto más bajo con un dispositivo capaz 

de medir con una precisión de 0.1𝑚𝑚(0.004𝑖𝑛). 

2.3 Benchmarking 

Luego de realizar una breve descripción de los requerimientos que establecen las 

normas de calidad ASTM F2412-18a y NTE INEN-ISO 20344, en este subcapítulo se 

presenta un análisis de los equipos disponibles en el mercado utilizados para realizar 

ensayos de impacto en calzado de seguridad que cumplen con los requerimientos de 

las normativas. 

2.3.1 Máquina de impacto para calzado de seguridad CADEX Modelo 

1002_0_STMA 

La máquina CADEX que se presenta en la figura 2, está diseñada para cumplir con los 

requisitos de las normas CASA Z195:2009 y EN ISO 20345/20344.  

El principio de funcionamiento de esta máquina consiste en un mecanismo de 

cabestrante de accionamiento manual, que permite elevar el impactador a través de dos 

guías verticales hasta una altura especifica. La sujeción y la liberación del impactador 

se consigue mediante un dispositivo de gatillo que se acciona al presionar un contactor. 

Para evitar un segundo impacto después de la prueba inicial, este equipo cuenta con un 

mecanismo de trinquete y cremallera que actúa como mecanismo de bloqueo, el cual 

se activa automáticamente. 

 

Figura 2. Máquina de impacto para calzado de seguridad CADEX modelo 

1002_0_STMA [6] 
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2.3.2 Probador de impacto de calzado de seguridad GESTER  

La máquina GESTER que se muestra en la figura 3, permite impactar la puntera de 

acero del calzado de seguridad con una energía de 100J o 200J mediante un 

impactador, e inspeccionar su hundimiento para verificar su calidad. 

Este equipo cuenta con un mecanismo de cabestrante accionado por un motor eléctrico 

que permite izar el impactador. Está equipado con un dispositivo de electroimán el cual 

proporciona el agarre automático del impactador para poder elevarlo a la altura 

especificada. Para evitar segundo impacto sobre la puntera, este equipo cuenta con dos 

amortiguadores electroneumáticos. Además, incluye una cerca de protección para evitar 

salpicaduras de objetos peligrosos y un panel de control donde se controla los 

parámetros del ensayo. 

 

Figura 3. Probador de impacto de calzado de seguridad GESTER modelo GT-KB17 [7] 

En la tabla 1 se indica las especificaciones técnicas de la máquina de impacto GESTER. 

Tabla 1. Especificaciones técnicas del probador de impacto de calzado de seguridad 

GESTER modelo GT-KB17 [7] 

Modelo  GT-KB17B 

Rango de altura de caída 0-1200mm 

Energía de impacto 100-200J 

Percutor de impacto Cilindro, Diámetro 25,4mm 

Superficie del percutor Esférico, Radio R25,4mm 

Masa del bloque impactador 22,7+-0,23Kg 

Fuente de alimentación  AC220V 50HZ  

Dimensiones  100 x 70 x 200 cm 

Peso 280kg Aprox. 

Costo con envió 7385$ 

Estándares ASTM F2412 Sección 5, EN ISO 20344-2021 5.4 
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2.3.3 Probador de impacto de puntera de calzado de seguridad 

DEVOTRANS DVT SAHA 

El probador de ensayo de impacto DEVOTRANS DVT SAH A que se ilustra en la figura 

4, se utiliza para determinar la deformación en la puntera de metal del calzado de 

seguridad según los estándares de calidad. 

Esta máquina consigue izar el impactador a través de un mecanismo de piñón y cadena 

que se acciona por medio de un motor eléctrico. Dispone de un electroimán, el cual 

permite la liberación y posicionamiento del impactador, y un par de actuadores 

neumáticos que se activan automáticamente, para bloquear el impactador y así evitar 

un segundo impacto sobre la puntera del calzado de seguridad.  

 

Figura 4. Probador de impacto de puntera de calzado de seguridad DEVOTRANS 

DVT SAHA [8] 

En la tabla 2 se puede observar las especificaciones técnicas de esta máquina. 

Tabla 2. Especificaciones técnicas del probador de impacto DEVOTRANS DVT SAH A 

[8] 

Modelo  DEVOTRANS DVT SAH A 

Rango de altura de caída 0-1200mm 

Energía de impacto 100-200J 

Percutor de impacto Cilindro, Diámetro 25,4mm 

Material del percutor Acero 

Masa del bloque impactador 22,7+-0,23Kg 

Fuente de alimentación  AC220V 50HZ  

Dimensiones  530 x 440x 2310 mm 

Peso 615kg Aprox. 

Costo  

Estándares Relevantes ISO 20344, TS EN ISO 20345, TS EN 12568 
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2.4 Fundamentos de diseño mecánico 

En esta sección se describe los fundamentos de diseño mecánico que servirán de guía 

para el diseño y análisis de la máquina para ensayos de impacto en calzado de 

seguridad. 

2.4.1 Cables de acero 

Los cables de acero son elementos de máquinas elásticos y flexibles, que se emplean 

para transmitir potencia sobre distancias centrales grandes como en malacates, 

elevadores, dispositivos de transporte, puentes colgantes, etc. [9]. 

Los cables metálicos no tienen vida infinita; por tanto, es necesario establecer un 

programa de inspección para protegerlos contra desgaste, envejecimiento y perdida de 

elasticidad. Según (Budynas & Nisbett, 2018) [10], los cables se deben remplazar a la 

primera señal de deterioro. 

2.4.1.1 Propiedades de los cables de acero 

La tabla 3 muestra las propiedades de los cables de acero de suspensión, utilizados en 

aplicaciones de elevación, ascensores y malacates. 

Tabla 3. Cables de acero de suspensión para elevadores, ascensores y malacates [9] 

Tipo 
de 

cable 

Diámetro 
nominal 

[𝒎𝒎] 

Peso 
promedi
o [𝐍/𝐦] 

Diámetro 
de 

alambres 

𝒅𝒘[𝒎𝒎] 

Área 
del 

cable 

𝑨[𝒎𝒎𝟐] 

Resistencia última a la tensión [N] 

Resistencia a la tensión del alambre 

𝟏𝟏𝟎𝟎 − 𝟏𝟐𝟓𝟎 𝐌𝐏𝐚 𝟏𝟐𝟓𝟎 − 𝟏𝟒𝟎𝟎𝐌𝐏𝐚 

6x19 

 
6,8,10,12, 
14,16,18, 
20,22,25 

0.0383𝑑2 0.063𝑑 0.38𝑑2 385𝑑2 435𝑑2 

8x19 8,10,12, 
14,16,18, 
20,22,25 

0.034𝑑2 0.050𝑑 0.35𝑑2 355𝑑2 445𝑑2 

 

2.4.1.2 Factor de seguridad para cables de acero 

El factor mínimo de seguridad recomendado por (Khurmi & Gupta, 2005) [9], para cables 

de acero en función de la resistencia última, y utilizados en aplicaciones de polispastos 

misceláneos es 5. Cabe señalar que el uso de este factor no evita una falla por fatiga 

del cable.  

2.4.1.3 Esfuerzos en cables de acero 

Un cable de acero está sujeto a los siguientes tipos de esfuerzos: 
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• Esfuerzo directo de tensión  

El esfuerzo de tensión directo debido a la carga nominal levantada se obtiene a partir 

de la ecuación 2, mientras que la carga de tensión directa se calcula mediante la 

ecuación 3. 

𝜎𝑑 =
𝑊𝑛𝑜𝑚

𝐴
                                                                          (2 ) 

𝑊𝑑 = 𝑊𝑛𝑜𝑚                                                                          (3) 

Donde: 

𝜎𝑑 : Esfuerzo directo de tensión [MPa] 

𝑊𝑛𝑜𝑚: carga nominal levantada [N] 

𝑊𝑑: carga de tensión directa [N] 

𝐴: Area de la sección transversal del cable [𝑚𝑚2] 

• Esfuerzo de flexión cuando se arrolla el cable alrededor del tambor 

El esfuerzo de flexión en uno de los alambres de un cable que pasa alrededor de un 

tambor se puede calcular a partir de la ecuación 4 propuesta por Reuleaux [9]. Mientras 

que la carga de flexión equivalente en el cable se determina de la ecuación 5.  

𝜎𝑏 =
𝐸𝑟𝑑𝑤

𝐷
                                                                                 (4) 

𝑊𝑏 = 𝜎𝑏𝐴 =
𝐸𝑟𝑑𝑤𝐴

𝐷
                                                                        (5) 

Donde: 

𝜎𝑏: Esfuerzo de flexión en el alambre propuesto por Reuleaux [MPa] 

𝑊𝑏: Carga de flexión equivalente en el cable [N] 

𝐸𝑟 = 84 ∗ 103: Módulo de elasticidad del cable [MPa] 

𝑑𝑤: diámetro del alambre [mm] 

𝐷: Diámetro del tambor [mm] 

𝐴: Área de la sección transversal del cable [𝑚𝑚2] 

• Esfuerzo durante el arranque y la parada 
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Durante el arranque y la parada, el cable y carga nominal soportada deben acelerarse. 

Esto induce una carga adicional en el cable, la cual se determina a partir de la ecuación 

6, y el esfuerzo correspondiente se calcula mediante la ecuación 7. 

𝑊𝑎 =
𝑊𝑛𝑜𝑚

𝑔
∗ 𝑎                                                                                (6) 

𝜎𝑎 =
𝑊𝑛𝑜𝑚

𝑔
∗

𝑎

𝐴
                                                                                 (7) 

𝑊𝑎: Carga debido a la aceleración en el cable [N] 

𝜎𝑎: Esfuerzo debido a la aceleración en el cable [MPa] 

𝑎: aceleración de la carga nominal 𝑚/𝑠2 

𝑔: aceleración de la gravedad [𝑚/𝑠2]  

La carga de impacto durante el arranque se puede obtener de la ecuación 8. Esta carga 

se desarrolla cuando el cable esta tenso y empieza a tirar de la carga. Y el esfuerzo 

correspondiente se calcula de la ecuación 9.  

𝑊𝑠𝑡 = 2𝑊𝑛𝑜𝑚                                                                                (8) 

𝜎𝑠𝑡 =
2𝑊𝑛𝑜𝑚

𝐴
                                                                                 (9) 

𝑊𝑠𝑡: Carga de impacto durante el arranque [N] 

𝜎𝑠𝑡 : Esfuerzo de impacto durante el arranque [MPa]  

2.4.1.4 Cargas efectivas  

La suma de la carga directa 𝑊𝑑 y la carga de flexión equivalente 𝑊𝑏 se denomina carga 

efectiva en el cable durante el trabajo normal 𝑊𝑒𝑤𝑛, y se determina a partir de la ecuación 

10. 

𝑊𝑒𝑤𝑛 = 𝑊𝑑 + 𝑊𝑏                                                                       (10) 

 La carga efectiva en el cable durante el arranque 𝑊𝑒𝑠𝑡 se calcula a partir de la ecuación 

11. 

𝑊𝑒𝑠𝑡 = 𝑊𝑠𝑡 + 𝑊𝑏                                                                       (11) 

La carga efectiva en el cable durante la aceleración de la carga 𝑊𝑒𝑎  , se obtiene de la 

ecuación 12. 

𝑊𝑒𝑎 = 𝑊𝑑 + 𝑊𝑏 + 𝑊𝑎                                                              (12) 
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Para el diseño, la suma de estas cargas efectivas debe ser menor que la resistencia 

última a la tensión del cable dividida por el factor de seguridad. El factor de seguridad 

obtenido debe ser mayor que el factor de seguridad que se proporciona en la sección 

2.4.1.2.  

2.4.1.5 Tambores para cables de acero 

El tambor es un elemento mecánico sobre el cual se enrolla y desenrolla el cable. Los 

tambores para servicio mediano y pesado, por lo general, están ranurados y pueden ser 

soldados o fundidos, según la cantidad que se va a fabricar. Los tambores se pueden 

hacer de tubos de acero o mediante placas de acero que se doblan a una forma cilíndrica 

[11]. 

El diámetro del tambor debe ser lo suficientemente grande para reducir el esfuerzo 

flexionante en el cable metálico cuando se dobla alrededor del tambor. La tabla 4 

muestra los diámetros de los tambores recomendados para varios tipos de cables de 

acero. 

Tabla 4. Diámetro del tambor (D) para cables de acero [9] 

Tipo 
de 
cable 

Diámetro del tambor recomendado 
(D) 

Usos 

Diámetro 
mínimo del 
tambor [mm] 

Diámetro preferido 
del tambor [mm]  

6x19 
 
 
 
8x19 

30𝑑 
60𝑑 

20𝑑 
 

21𝑑 

45𝑑 
100𝑑 

30𝑑 
 

31𝑑 

Cables de elevación  
Grúas de carga, ascensores de minas 
Dragas, elevadores, tranvías, 
perforación de pozos 
Cables de elevación extra flexibles 

 

La figura 5(a) muestra el diseño de un tambor ranurado estándar para cables de acero, 

el cual tiene placas soldadas en los extremos y un cubo maquinado que se montará en 

un eje a través de una cuña, para permitir que el tambor gire. En la figura 5(b), se 

muestra las especificaciones dimensionales del tambor ranurado. 

 

Figura 5. a) Tambor ranurado estándar para cables de acero b) Especificaciones 

dimensionales del tambor ranurado [Propia] 
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En la tabla 5 se muestran las ecuaciones que permitirán calcular los parámetros 

geométricos del tambor ranurado. 

Tabla 5. Parámetros geométricos del tambor ranurado [9] 

Parámetro Ecuación  Donde  

Radio de la ranura  𝑟 = 0.53𝑑 𝑑: diámetro del cable [mm] 

𝐷:Diámetro del tambor 

[mm] 

𝐿: Longitud del cable [mm] 

(13) 

Paso de las ranuras 𝑝 = 1.15𝑑 (14) 

Profundidad de la ranura ℎ1 = 0.25𝑑 (15) 

Espesor del tambor ℎ = 1.1𝑑 (16) 

Número de espiras 𝑛 = 𝐿𝑐/𝜋𝐷 (17) 

Altura de las pestañas ℎ2 = 1.5𝑑 (18) 

 

2.4.2 Diseño de ejes a fatiga 

Un eje es un elemento de máquina que transmite movimiento rotatorio y potencia. Este 

subcapítulo presenta la teoría para analizar y diseñar ejes, para que sean seguros contra 

la falla por fatiga provocada por la acción de los esfuerzos fluctuantes.  

2.4.2.1 Límite de resistencia a la fatiga 

Para determinar el límite de resistencia a la fatiga en la ubicación critica del eje en la 

geometría y condición de uso, es necesario aplicar la ecuación de Marín como se 

presenta en la ecuación 19. 

𝑆𝑒 = 𝑘𝑎𝑘𝑏𝑘𝑐𝑘𝑑𝑘𝑒𝑘𝑓𝑆𝑒
′                                                          (19) 

Donde:  

𝑆𝑒: Límite de resistencia a la fatiga [MPa] 

𝑘𝑎: Factor de superficie 

𝑘𝑏: Factor de tamaño  

𝑘𝑐: Factor de carga 

𝑘𝑑: Factor de temperatura 

𝑘𝑒: Factor de confiabilidad 

𝑘𝑓: Factor de efectos varios 

𝑆𝑒
′ : Límite de resistencia a la fatiga de una probeta [MPa] 
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El límite de resistencia a la fatiga de una muestra de viga rotativa en condiciones de 

laboratorio se determina mediante la ecuación 20. 

𝑆𝑒
′ = 0.5𝑆𝑢𝑡                                                                        (20) 

El factor de modificación debido a la calidad del acabado superficial se calcula con la 

ecuación 21. 

𝑘𝑎 = 𝑎𝑆𝑢𝑡
𝑏                                                                           (21) 

Los valores de las constantes a y b se encuentran en la tabla 6. 

Tabla 6. Parámetros en el factor de la condición superficial de Marín [10] 

 

 El factor de tamaño para un eje giratorio sujeto a flexión se determina con la ecuación 

(22). 

𝑘𝑏 = (
𝑑

7.62
)

−0.107

               2.79 ≤ 𝑑 ≤ 51𝑚𝑚                       (22) 

Para el diseño de ejes giratorios sujetos a cargas combinadas de flexión y de torsión 

combinadas, se debe aplicar el factor de carga para la flexión rotatoria, el cual es igual 

a 1 [10]. Por otro lado, para ejes que operan a temperatura ambiente, el factor de 

temperatura es igual a 1 [10]. Por lo tanto: 

𝑘𝑐 = 𝑘𝑑 = 1 

Para una confiablidad del 90%, el factor de confiabilidad según la tabla 6-2 de (Budynas 

& Nisbett, 2018) [10], es  

𝑘𝑒 = 0.897 

El factor de efectos varios toma en cuenta factores tales como la corrosión, las 

vibraciones, el endurecimiento superficial, los ajustes de interferencia, los esfuerzos 

residuales, etc. Si no se cuenta con datos de prueba para el eje bajo estas condiciones 

se considera: 

𝑘𝑓 = 1 
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2.4.2.2 Concentración de esfuerzos en los ejes 

Un eje dispone de discontinuidades geométricas, tales como: cuñeros, ranuras para 

anillos de retención, radios de redondeo, escalones, etc. Estas discontinuidades 

producen concentraciones de esfuerzo en el eje, y se determina a partir de las 

ecuaciones 23 y 24. 

𝐾𝑓 = 1 + 𝑞(𝐾𝑡 − 1)                                                                   (23) 

𝐾𝑓𝑠 = 1 + 𝑞𝑠(𝐾𝑡𝑠 − 1)                                                               (24) 

Donde: 

𝐾𝑓: Factor de concentración del esfuerzo por fatiga a flexión  

𝐾𝑓𝑠: Factor de concentración del esfuerzo por fatiga a torsión 

𝑞: sensibilidad a la muesca en flexión inversa  

𝑞𝑠: sensibilidad a la muesca en torsión inversa  

𝐾𝑡: Factor teórico de la concentración de esfuerzos a la flexión  

𝐾𝑡𝑠: Factor teórico de la concentración de esfuerzos a la torsión  

2.4.2.3 Esfuerzos en ejes 

Los esfuerzos fluctuantes debidos a la flexión y a la torsión presentes en componentes 

medios y alternantes se pueden obtener a partir de las ecuaciones 25 y 26. Estas 

ecuaciones están dadas para un eje sólido con sección transversal circular. 

𝜎𝑎 = 𝐾𝑓

32𝑀𝑎

𝜋𝑑3 
                     𝜎𝑚 = 𝐾𝑓

32𝑀𝑚

𝜋𝑑3 
                                         (25) 

𝜏𝑎 = 𝐾𝑓𝑠

32𝑇𝑎

𝜋𝑑3 
                     𝜏𝑚 = 𝐾𝑓𝑠

16𝑇𝑚

𝜋𝑑3 
                                         (26) 

Donde:  

𝑀𝑎: Momento flexionante alternante [N mm] 

𝑀𝑚: Momento flexionante medio [N mm] 

𝑇𝑎: Par de torsión alternante [N mm] 

𝑇𝑚: Par de torsión medio [N mm] 
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Los esfuerzos fluctuantes de Von Mises equivalentes para ejes giratorios, se obtienen 

de las ecuaciones 27 y 28. 

𝜎𝑎
′ = (𝜎𝑎

2 + 3𝜏𝑎
2)1/2 = [(

32𝐾𝑓𝑀𝑎

𝜋𝑑3
)

2

+ 3 (
16𝐾𝑓𝑠𝑇𝑎

𝜋𝑑3
)

2

]

1/2

                               (27) 

𝜎𝑚
′ = (𝜎𝑚

2 + 3𝜏𝑚
2 )1/2 = [(

32𝐾𝑓𝑀𝑚

𝜋𝑑3 )
2

+ 3 (
16𝐾𝑓𝑠𝑇𝑚

𝜋𝑑3 )
2

]

1/2

                           (28) 

Donde:  

𝜎𝑎
′ : Esfuerzo alternante equivalente [MPa] 

𝜎𝑚
′ : Esfuerzo medio equivalente [MPa] 

Los esfuerzos equivalentes de Von Mises pueden evaluarse usando un criterio de falla 

por fatiga. El criterio de falla ED-Goodman modificado es conservador y adecuado para 

el diseño de ejes y puede calcularse con la ecuación 29. 

1

𝑛𝑓

=
𝜎𝑎

′

𝑆𝑒

+
𝜎𝑚

′

𝑆𝑢𝑡

                                                                          (29) 

Donde: 

𝑛𝑓: factor de seguridad a la fatiga 

Para propósitos de diseño, el criterio de ED-Goodman modificado permite determinar el 

diámetro mínimo del eje. Basándose en la hipótesis de que los esfuerzos flexionantes 

son totalmente invertidos y repetidos, por la rotación del eje, pero que el esfuerzo 

cortante torsional es constante. Se tiene que  𝑀𝑚 = 𝑇𝑎 = 0. Por tanto, remplazando las 

ecuaciones 27 y 28 en la ecuación 29, y despejando para d se tiene que:  

𝑑 = (
16𝑛𝑓

𝜋
{

1

𝑆𝑒
[4(𝐾𝑓𝑀𝑎)

2
]

1
2

+
1

𝑆𝑢𝑡
[3(𝐾𝑓𝑠𝑇𝑚)

2
]

1
2

})

1
3

                              (30) 

Donde: 

𝑑: diámetro del mínimo del eje [mm] 

2.4.3 Selección de rodamientos  

Los rodamientos se utilizan para permitir la rotación de ejes, y al mismo tiempo para 

soportar cargas puramente axiales o una combinación de cargas radiales y axiales [12].  
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La carga nominal de catálogo (carga dinámica básica) en función de la carga equivalente 

sobre el rodamiento, la vida de diseño y la vida nominal de catálogo, se puede calcular 

a partir de la ecuación 31. Si los datos de carga que aparecen en el catálogo del 

fabricante son para 106 revoluciones. Entonces: 

𝐶 = 𝑃𝑑 (
𝐿𝑑

106)
1/𝑘

                                                                  (31) 

Donde: 

𝐶: carga dinámica básica [N]  

𝑃𝑑: carga equivalente sobre el rodamiento [N] 

𝐿𝑑: vida de diseño [rev] 

𝑘 = 3: para los rodamientos de bolas 

La carga dinámica equivalente cuando solo se aplica una carga radial pura, considera 

si lo que gira es la pista interior o exterior [12], y se determina a partir de la ecuación 32. 

𝑃𝑑 = 𝑉𝑅                                                                                     (32) 

Donde:  

𝑉 = 1.0: factor de rotación, si lo que gira es la pista interior del rodamiento 

𝑅: Carga radial pura sobre el rodamiento [N] 

Para determinada duración de diseño de la máquina en horas, y una velocidad de giro 

conocida del eje, en rpm, la vida de diseño para el rodamiento se determina a partir de 

la ecuación 33.  

𝐿𝑑 = (ℎ)(𝑛)(60𝑚𝑖𝑛/ℎ )                                                               (33) 

Donde: 

𝑛: velocidad de rotación expresada en [rpm] 

60 𝑚𝑖𝑛/ℎ: factor de conversión adecuado 

2.4.4 Selección de rodamientos para sistemas de guiado lineal 

Los rodamientos lineales de bolas se usan principalmente en sistemas de guiado lineal 

por eje. Para seleccionar un rodamiento de guiado lineal es necesario determinar la 

capacidad de carga y la vida útil. La capacidad de carga está representada por los 

coeficientes de: 
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• Carga estática 

• Carga dinámica 

2.4.4.1 Carga estática 

La capacidad de carga estática 𝐶𝑜 es el coeficiente utilizado para evaluar la capacidad 

de un sistema de guiado lineal para soportar con seguridad las cargas y los momentos 

estáticos [13]. Los valores de 𝐶𝑜 están expuestos en las tablas de los catálogos, ver 

anexo VII. 

Coeficiente de seguridad estático 

El coeficiente de seguridad estático 𝑎𝑠 se determina a partir de la ecuación 34. 

𝑎𝑠 = 𝑓𝐶𝑓𝐵𝐶0/𝑃                                                              (34)  

Donde:  

𝑎𝑠: coeficiente de seguridad estático  

𝑓𝐶 : factor de contacto 

𝑓𝐵: coeficiente de layout recirculaciones 

𝐶0: capacidad de carga estática [N] 

𝑃: carga equivalente aplicada [N] 

2.4.4.2 Carga dinámica 

La capacidad de carga dinámica 𝐶 es el coeficiente utilizado para evaluar la capacidad 

del sistema de guiado lineal para soportar con seguridad las cargas dinámicas 

aplicadas. Representa la carga dinámica que determina una vida útil nominal de 50 km 

de recorrido [13]. Los valores de 𝐶 se tabulan en el catálogo del rodamiento, ver anexo 

VII. 

Vida útil nominal 

La vida útil nominal L representa el desplazamiento lineal teórico que puede alcanzar 

como mínimo el 90% de un número de rodamientos de bolas sin aparición de fatiga y 

se determina a partir de la ecuación 35. 

𝐿 = 50 𝑎1 (
𝑓𝐻𝑓𝑇𝑓𝐶𝑓𝐵𝐶

𝑓𝑤𝑃
)

3

                                                       (35) 

Donde: 
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𝐿: vida útil nominal [km]   

𝑎1: factor de probabilidad de rotura 

𝑓𝐻: factor de dureza 

𝑓𝑇 : factor de temperatura   

𝑓𝑊: factor de carga 

𝐶: capacidad de carga dinámica [N] 
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3 METODOLOGÍA 

3.1 General  

El presente proyecto parte del enunciado del problema planteado en el capítulo 1, como 

se observa en la figura 6. Posteriormente, en el capito 2 se realizó: un estudio del estado 

del arte, un análisis de las máquinas para ensayos de impacto en calzado de seguridad 

existentes en el mercado y una descripción de las normas técnicas que rigen este tipo 

de ensayos (ver paso 2). 

A continuación, en base a las demandas y requerimientos del usuario (Laboratorio de 

Análisis de Esfuerzos y Vibraciones) se plantea una lista de características técnicas que 

constituyen la voz del ingeniero (ver paso 3). Tomando en cuenta la voz del usuario y la 

voz del ingeniero se procede a elaborar la casa de la calidad (ver paso 4). Una vez 

obtenido las conclusiones de la casa de la calidad y los requerimientos establecidos en 

las normas ASTM F2412-18a y NTE INEN-ISO 20344, se obtendrán las 

especificaciones técnicas de la máquina (ver paso 5). 

En el paso 6, se procede a realizar el análisis funcional de la máquina, el cual permite 

representar las funciones y organizarlas según una estructura modular (ver paso 7). 

Después, en el paso 8, se plantean diferentes alternativas de solución para cada módulo 

funcional de la máquina, y mediante el método de evaluación de residuos ponderados 

se obtiene un principio de solución aceptado y validado. A partir de las alternativas de 

solución seleccionadas, se realiza un diseño conceptual de la máquina (ver paso 9).  

Una vez obtenido el diseño conceptual, se procede con el dimensionamiento y selección 

de los elementos mecánicos constitutivos de la máquina de impacto (ver paso 10), así 

como también con el diseño del sistema de control (ver paso 11). 

Por último, en el paso 12 se realiza el despliegue de los planos de conjunto y de taller, 

y la documentación de los componentes de mercado incorporados a la máquina. 

En la figura 6, se puede observar el diagrama de flujo que corresponde a la metodología 

para el diseño de la máquina de ensayos de impacto en calzado de seguridad con los 

pasos descritos anteriormente. 
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Figura 6. Metodología para el diseño de una máquina para ensayos de impacto en 

calzado de seguridad [Propia] 

3.2 Determinación de las especificaciones técnicas de la 

máquina 

A partir del enunciado del problema planteado en la introducción del capítulo 1 y del 

estudio del estado del arte del capítulo 2. Este subcapítulo tiene como objetivo 

determinar las especificaciones técnicas de la máquina para ensayos de impacto, lo que 

corresponde a los pasos 3 al 5 de la figura 6. 
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3.2.1 Voz del usuario y voz del ingeniero 

De acuerdo con el Laboratorio de Análisis de Esfuerzos y Vibraciones, los 

requerimientos y demandas que deberá cumplir la máquina para ensayos de impacto 

en calzado de seguridad son los siguientes: 

• La máquina debe ser estable durante su funcionamiento 

• La máquina debe funcionar silenciosamente y con poca vibración 

• La máquina debe ser de un costo competitivo 

• La máquina debe permitir un fácil mantenimiento 

• La máquina debe ser compacta 

•  La máquina debe trabajar bajo medidas de seguridad  

• La máquina debe tener un peso relativamente bajo 

• La máquina debe tener una vida útil de 10 años 

• La máquina debe ser fácil de operar 

• La máquina debe usar materiales y componentes disponibles en el mercado 

• La máquina debe cumplir con los requerimientos de las normas técnicas 

A continuación, en la voz del ingeniero se procede a realizar la traducción de los 

requerimientos y demandas del usuario en especificaciones técnicas de la máquina.  

• Estabilidad  

• Nivel de ruido 

• Costo 

• Periodo de mantenimiento 

• Volumen 

• Seguridad y ergonomía 

• Peso 

• Tiempo de vida útil  

• Tiempo de pre- operación 
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• Distribuidores de materiales y componentes comerciales 

• Energía de impacto  

3.2.2 Casa de la calidad 

Según (Riba Romeva, 2022) [14], la casa de la calidad traduce las demandas del cliente 

en especificaciones técnicas de la máquina. En el anexo 1 se presenta el despliegue de 

la casa de la calidad de la máquina para ensayos de impacto en calzado de seguridad. 

3.2.2.1 Resultados de la casa de la calidad 

Después de elaborar la casa de la calidad presentada en el Anexo 1, se obtienen los 

siguientes resultados:  

En primer lugar, se obtuvo una clasificación de las demandas del usuario en: básicas, 

unidimensionales y estimulantes, de acuerdo a su nivel de importancia como se muestra 

en la tabla 7. 

Tabla 7. Clasificación de las demandas del usuario [Propia] 

Demandas 

Básicas (B) Unidimensionales (O) Estimulantes (E) 

- Estable  
- Funcionamiento seguro 
- Larga vida útil 
- Energía de impacto 

acorde a las normas 

- Costo Competitivo 
- Fácil mantenimiento 
- Fácil operación 
- Componentes disponibles 

en el mercado  

- Funcionamiento 
silencioso 

- Compacta 
- Peso ligero 

 

Mediante el análisis de la competencia evaluada en la casa de la calidad (anexo 1), 

columnas de A hasta I, se deduce que se debe concentrar los esfuerzos en seis puntos 

importantes, los cuales suman el 74.4% de las mejoras y que en orden de importancia 

son: Estable, energía de impacto acorde a las normas, fácil mantenimiento, 

funcionamiento seguro, fácil operación y larga vida útil. 

A través del análisis anterior se construye la tabla 8, la cual muestra las características 

técnicas que debe tener la máquina para ensayos de impacto, que dan cumplimiento a 

las demandas del usuario, lo cual constituye la voz del ingeniero. 

Tabla 8. Lista de características técnicas de la máquina (voz del ingeniero) [Propia] 

Características técnicas Magnitud Unidades 

Estabilidad (-) (-) 

Nivel de ruido >85 dB 

Costo 1000 $ 

Periodo de mantenimiento 2 mantenimiento/año 
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Volumen 0.6 𝑚3 

Seguridad y ergonomía (-) (-) 

Peso 200 Kg 

Tiempo de vida útil 10 años 

Tiempo de pre- operación 5 min 

Distribución de componentes comerciales (-) (-) 

Energía de impacto 101.75 Joules 

 

Luego de evaluar la incidencia de las características técnicas en la mejora del producto, 

ver anexo1, se deduce que seis de estas tienen incidencias significativas que 

representan el 71.5% del total, las cuales por orden de importancia son: Tiempo de vida 

útil, energía de impacto, estabilidad, periodo de mantenimiento, seguridad, costo. 

En resumen, las características técnicas más importantes que debe considerarse para 

el diseño de la máquina son:  

• Tiempo de vida útil: aproximadamente 10 años 

• Energía de impacto:  debe ser aproximadamente 101.75 J 

• Estabilidad 

• Periodo de mantenimiento  

• Seguridad  

3.2.3 Especificaciones técnicas  

Teniendo en cuenta los resultados de la casa de la calidad y los requerimientos 

establecidos en las normas técnica ASTM F2412-18 y NTE INEN-ISO 20344, se 

establece una descripción explicita de las funciones y requisitos de diseño, los cuales 

se organizan en forma de un documento de especificación como se ilustra en la tabla 9. 

Tabla 9. Especificaciones técnicas de la máquina para ensayos de impacto [Propia] 

Usuario: 
Laboratorio de 

Análisis de 
Esfuerzos y 

Vibraciones de 
la EPN 

Producto:  
Máquina para ensayos de 

impacto en calzado de 
seguridad 

Fecha inicial: 21/12/2022 
Fecha revisión: 24/12/2022 

Diseñador: Jefferson Piure 

Especificaciones 
 

Concepto Fecha Propone R/D Descripción 

Función 21/11/2022 

C 
 

C+D 
 

R 
 

R 
 

- Máquina para ensayos de impacto en 
calzado de seguridad 
- Incorporar un sistema de sujeción y 
liberación del impactador 
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C+D 
 

C+D 
 

C+D 

R 
 

R 
 

R 

- Suministrar un sistema de elevación 
del bloque impactador 
- Proveer un mecanismo para atrapar el 
impactador después del impacto inicial   
- Medir la velocidad de impacto   

Dimensiones 22/11/2022 

C+D R 

Impactador: peso de acero que tiene 

una masa de 22.7 ± 0.23𝐾𝑔 (50 ±
0.5𝑙𝑏) 

C+D R 

Punta del impactador: cilindro de acero 
solido con un diámetro de 25.4 ±
0.13𝑚𝑚(1 ± 0.03𝑖𝑛) y longitud de 
50.8 ± 3.2𝑚𝑚(2.0 ± 0.13𝑖𝑛) 

C+D R 

Cara de impacto del cilindro: superficie 

esférica lisa con un radio de 25.4 ±
0.127𝑚𝑚(1.00 ± 0.005𝑖𝑛) 

C+D R 

Base del equipo: placa de acero con un 

área mínima de 0.3𝑚2(1𝑓𝑡2) y espesor 
mínimo de 25.4𝑚𝑚(1𝑖𝑛) 

C+D R 
Estructura de anclaje: masa mínima de 
9.1𝑘𝑔(2000𝑙𝑏) 

Movimientos 22/11/2022 

C+D R Trayectoria vertical del impactador. 

C+D R 
Velocidad de impacto de 2995 ±
61𝑚𝑚/𝑠 (117.9 ± 2.4𝑖𝑛/𝑠) 

C+D R 

Altura utilizada para el ensayo en vacío 

es de 457𝑚𝑚(18𝑖𝑛), pero se debe 
considerar la fricción y resistencia del 
aire 

Fuerzas 22/11/2022 

C+D R Energía creada de 101.75[𝐽] 

C+D R 
Tornillo de sujeción: apretar con un 
torque de 2,8 𝑁𝑚 (25𝑖𝑛. 𝑙𝑏𝑠) 

C+D R 
Peso del impactador: considerar la 

masa de 22.7 ± 0.23𝐾𝑔 (50 ± 0.5𝑙𝑏) 

Materiales 22/11/2022 

D R Impactador: acero 

D R 
Punta del impactador: Cilindro de acero 
solido  

D R Base del Equipo: placa de acero 

Señales y 
control 

23/11/2022 
C+D R 

Medio para medir la velocidad de 
impacto  

C+I D 
Sistema de elevación para el peso de 
acero 

Fabricación y 
Montaje 

23/11/2022 C D Volumen previsto de producción: una 

Vida Útil 23/11/2022 C D 
En operación: 10 años 
Confiabilidad: 90% 
Mantenimiento: anual 

Costes y 
plazos 

23/11/2022 C+I D Plazo de desarrollo: 6 meses 

Aspectos 
legales 

23/11/2022 

C R 
ASTM F2412-18a (Standard Test 
Methods for Foot Protection) 

C R 

Norma técnica ecuatoriana NTE INEN-
ISO 20344 (Equipos de protección 
personal. Métodos de ensayo para 
calzado) 

Propone:   C=cliente; I= Ingeniería; D=Diseño 



27 
 

R/D:           R=Requerimiento; D=Deseo 

 

3.3 Análisis funcional 

El análisis funcional es un método que, a partir de la elaboración de la estructura 

funcional, permite representar y sintetizar las funciones y subfunciones que debe realizar 

la máquina. Constituye, además, la base para establecer la estructura modular, la cual 

permite organizar las funciones en módulos, establecer interfaces de conexión entre 

ellas y generar los principios de solución, que posteriormente por combinación 

permitirán obtener un diseño conceptual preliminar y validado de la máquina. 

3.3.1 Desarrollo de la estructura funcional y modular  

El análisis funcional de la máquina para ensayos de impacto en calzado de seguridad, 

se establece a través de la definición de los diagramas funcionales que se describen a 

continuación: 

Nivel 0: Este primer nivel representa la función global que debe realizar la máquina. En 

la figura 7 se observa que el proceso inicia con la ubicación de la puntera en el equipo 

de ensayo, donde mediante el uso de energía y una señal de control que proporciona el 

operario, se impacta el espécimen de prueba con una energía especifica, obteniéndose 

como resultado la puntera ensayada, lista para medir su deformación y contrastar con 

los requerimientos de las normativas técnicas. 

 

Figura 7. Diagrama funcional, nivel 0 [Propia] 

Nivel 1: Este nivel representa la estructura modular de la máquina, la cual consiste en 

dividir la función global (nivel 0) en subfunciones, establecer las relaciones de flujo entre 

ellas y agruparlas en módulos. En la figura 8 se observa la organización en módulos 

funcionales de la máquina, en donde el módulo 1 se denomina sistema de sujeción, el 

módulo 2, sistema de elevación y el módulo 3, sistema de bloqueo del impactador.   
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Figura 8. Estructura modular de la máquina para ensayos de impacto [Propia] 

3.4 Selección de alternativas para cada módulo funcional  

 A partir del análisis de la estructura funcional y el establecimiento de la estructura 

modular de la máquina, en este subcapítulo se procederá a establecer las alternativas 

de solución para cada módulo funcional. La selección de la mejor alternativa será 

evaluada en base al método ordinal corregido de criterios ponderados. 

En la tabla 10 se detallan los módulos funcionales constitutivos de la máquina para 

ensayos de impacto en calzado de seguridad.  

Tabla 10. Módulos funcionales de la máquina para ensayos de impacto [Propia] 

Módulo Detalle 

1 Sistema de sujeción del impactador 

2 Sistema de elevación del impactador 

3 Sistema de bloqueo del impactador 

 

3.4.1 Módulo 1: Sistema de sujeción del impactador 

Este módulo debe realizar las siguientes funciones: 

• Sujetar el bloque impactador  

• Liberar el bloque impactador 

A continuación, se presentan varias alternativas de solución para este módulo funcional. 
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3.4.1.1 Alternativa 1: Pinzas neumáticas 

La función principal de las pinzas neumáticas es la sujeción y manipulación de piezas. 

Uno de los tipos de pinzas es la de apertura paralela, ver figura 9, en la cual las garras 

se desplazan axialmente por una guía, provocando el apriete y la apertura de la carga 

[15]. Consta de un mecanismo de palancas controlado por aire comprimido, que 

desarrollan grandes fuerzas de sujeción. 

 

Figura 9. Pinza neumática de apertura paralela [16] 

Ventajas 

• Gran fuerza de sujeción en tamaños reducidos  

• Funcionamiento silencioso 

• Respuesta rápida a señales de control 

Desventajas 

• Requiere de una unidad de aire comprimido como fuente de energía 

• Desgaste de las mordazas 

• Costo elevado 

3.4.1.2 Alternativa 2: Dispositivo de electroimán 

Su función es la de sujetar y elevar piezas metálicas mediante magnetismo. El campo 

magnético es creado cuando pasa una corriente por su bobina, lo que permite sujeta la 

pieza metálica, mientras que cuando se corta el flujo de corriente, desaparece el campo 

magnético y la carga es liberada, ver figura 10.  

 

Figura 10. Electroimán circular [17] 
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Ventajas 

• Gran capacidad de sujeción  

• Tamaño compacto y bajo costo 

• Respuesta de conmutación y control rápida 

Desventajas 

• Limitado a materiales con propiedades magnéticas especificas 

• Tendencia de los materiales a desprenderse de la cara por su flexión. 

3.4.1.3 Evaluación de alternativas para el módulo 1 

Los criterios de evaluación que se consideran más influyentes para el módulo 1 son: 

• Fuerza de sujeción; ya que se requiere de una gran capacidad de agarre para 

permitir elevar el bloque impactador sin que se desenganche. 

• Fácil control; ya que es necesario que el ensayo se realice de manera 

automática, con una respuesta de conmutación rápida. 

• Bajo peso; es necesario que sea de peso reducido, debido a que será parte del 

mecanismo de elevación. 

• Desgaste; es necesario que, durante la operación las partes que enganchan el 

bloque impactador sufran el menor desgaste posible. 

• Fácil montaje; debe permitir adaptarse con facilidad a la máquina de ensayo 

La evaluación del peso específico de cada criterio para el módulo 1 se da en la tabla 11. 

Tabla 11. Evaluación del peso específico para cada criterio del módulo 1 [propia] 

Sujeción>Control>Desgaste>Peso=Montaje 

Criterio Sujeción Control Peso Desgaste  Montaje Ƹ+1 Ponderación 

Sujeción   1 1 1 1 5 0,33 

Control 0   1 1 1 4 0,27 

Peso 0 0   0 0,5 1,5 0,1 

Desgaste  0 0 1   1 3 0,2 

Montaje 0 0 0,5 0   1,5 0,1  
Suma 15 1 

 

La evaluación de los pesos específicos de las distintas alternativas de solución para 

cada criterio del módulo1 se presentan a continuación: 
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En la tabla 12 se evalúa el peso específico del criterio sujeción. 

Tabla 12. Evaluación del peso específico del criterio sujeción  

Alternativa 1= Alternativa 2 

Sujeción Alternativa 1 Alternativa 2 Ƹ+1 Ponderación 

Alternativa 1   0,5 1,5 0,50 

Alternativa 2 0,5   1,5 0,50  
Suma 3,0 1 

 

En la tabla 13 se evalúa el peso específico del criterio fácil control. 

Tabla 13 Evaluación del peso específico fácil control 

Alternativa2 > Alternativa1 

Control Alternativa 1 Alternativa 2 Ƹ+1 Ponderación 

Alternativa 1   0 1,00 0,33 

Alternativa 2 1   2,00 0,67  
Suma 3,00 1 

 

En la tabla 14 se evalúa el peso específico del criterio bajo peso. 

Tabla 14. Evaluación del peso específico del criterio bajo peso 

Alternativa 1>Alternativa 2 

Peso Alternativa 1 Alternativa 2 Ƹ+1 Ponderación 

Alternativa 1   1 2 0,67 

Alternativa 2 0   1 0,33  
Suma 3 1 

 

En la tabla 15 se evalúa el peso específico del criterio desgaste. 

Tabla 15. Evaluación del peso específico del criterio desgaste 

Alternativa 2 > Alternativa 1 

Desgaste Alternativa 1 Alternativa 2 Ƹ+1 Ponderación 

Alternativa 1   0 1 0,33 

Alternativa 2 1   2 0,67  
Suma 3 1 

 

En la tabla 16 se evalúa el peso específico del criterio fácil montaje. 
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Tabla 16. Evaluación del peso específico del criterio fácil montaje 

Alternativa 2 > Alternativa 1 

Montaje Alternativa 1 Alternativa 2 Ƹ+1 Ponderación 

Alternativa 1   0 1 0,33 

Alternativa 2 1   2 0,67  
Suma 3 1 

 

En la tabla 17 se realiza la evaluación total para cada alternativa de solución, la cual 

resulta de la suma de los productos de los pesos específicos de cada alternativa de 

solución por el peso específico del respectivo criterio. Esto permitirá obtener el orden de 

prioridad de cada alternativa de solución. 

Tabla 17. Conclusiones de las alternativas de solución para el módulo 1 

Conclusión Sujeción Control Peso Desgaste Montaje Ƹ Prioridad 

Alternativa 1 0,167 0,089 0,067 0,067 0,033 0,422 2 

Alternativa 2 0,167 0,178 0,033 0,133 0,067 0,578 1 

 

De la tabla 17, se concluye que la alternativa 2 (Dispositivo de electroimán) es la mejor 

opción para el módulo 1 (Sistema de sujeción del bloque impactador).  

3.4.2 Módulo 2: Sistema de elevación del impactador 

Este módulo debe cumplir con la siguiente función:  

• Elevar el bloque impactador a la altura especificada por las normas técnicas. 

A continuación, se presentan varias alternativas de solución para este módulo funcional. 

3.4.2.1 Alternativa 1: Mecanismo de tambor y cable de acero 

El mecanismo de tambor y cable de acero se utiliza en aplicaciones de suspensión y 

manipulación de cargas, y para transmitir potencia a distancias comparativamente 

largas. La figura 11 muestra un diseño conceptual de este mecanismo, el cual consta 

de un motorreductor que se acopla al eje de un tambor ranurado. El tambor sirve como 

malacate alrededor del cual se enreda un cable con un gancho forjado en su extremo, 

el mismo que al acoplarle a la impactador permitirá izarlo a la altura requerida. 



33 
 

 

Figura 11. Mecanismo de tambor y cable de acero [Propia] 

Ventajas 

• Su funcionamiento es fluido, constante y silencioso. 

• Su empleo simplifica el diseño de la máquina y reduce en gran medida el costo. 

• Puede absorber cargas de choque, así como también amortiguar y aislar los 

efectos de las vibraciones. 

• Tienen una eficiencia alta. 

Desventajas 

• Los cables requieren diámetros de tambores grandes. 

• Requiere de un programa de inspección para proteger los cables contra el 

desgate, el envejecimiento y la perdida de elasticidad. 

3.4.2.2 Alternativa 2: Mecanismo de tornillo de potencia 

El tornillo de potencia es un elemento de máquina diseñado para convertir movimiento 

rotatorio en movimiento lineal y ejercer la fuerza necesaria para elevar o manipular 

grandes cargas a lo largo de una determinada trayectoria.  

En la figura 12 se ilustra un mecanismo compuesto por dos ejes verticales, los cuales 

son impulsados por una transmisión de banda y polea. Los ejes son tornillos de potencia 

de rosca ACME. El bloque de sujeción que retiene al impactador tiene hilos de tornillos 

maquinados y actúa como tuerca. Por consiguiente, al girar los tornillos, el bloque de 

sujeción sube y baja verticalmente el impactador a la altura necesaria para realizar el 

ensayo de impacto. 
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Figura 12. Mecanismo de tornillo de potencia [Propia] 

Ventajas  

• Gran capacidad para elevar o mover cargas. 

• Movimiento lineal preciso y uniforme. 

• Permite auto bloquearse, es decir que la carga no se deslizara por su propio 

peso 

Desventajas 

• Alto grado de fricción en los hilos de las roscas, lo cual genera desgaste en las 

partes acopladas. 

• Baja eficiencia, alrededor del 30% en tornillos de potencia de rosca cuadrada y 

Acme, mientras que en tornillos de bolas su eficiencia mejora significativamente. 

• Costo elevado 

3.4.2.3 Evaluación de alternativas para el módulo 2 

Los criterios de evaluación que se consideran más influyentes para el módulo 2 son: 

• Operación uniforme: es necesario que su funcionamiento sea silencioso y 

genere poca vibración durante la elevación del impactador. 

• Seguridad: es necesario que, durante la elevación de la carga, el mecanismo no 

falle repentinamente.  

• Bajo costo: es preferible que el costo sea bajo para que la máquina de impacto 

satisfaga las necesidades del laboratorio.  
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• Poco mantenimiento: debe requerir periodos de inspección, mantenimiento y 

recambio de componentes mínimos durante la vida útil de la máquina. 

• Eficiencia mecánica: debe poseer una gran capacidad de elevación de carga y 

funcionar a una velocidad moderadamente elevada para mejorar el proceso. 

La evaluación del peso específico de cada criterio para el módulo 2 se da en la tabla 18. 

Tabla 18. Evaluación del peso específico para cada criterio del módulo 2 

Eficiencia mecánica>Uniformidad=Seguridad>Mantenimiento>Costo 

Criterio Uniformidad Seguridad Costo Mantenimiento Eficiencia 

Mecánica 

Ƹ+1 Ponderación 

Uniformidad   0,5 1 1 0 3,5 0,233 

Seguridad 0,5   1 1 0 3,5 0,233 

Costo  0 0   0 0 1 0,067 

Mantenimiento 0 0 1   0 2 0,133 

Efic. mecánica 1 1 1 1   5 0,333  
Suma 15 1 

 

La evaluación de los pesos específicos de las distintas alternativas de solución para 

cada criterio del módulo 2 se presenta a continuación: 

En la tabla 19 se evalúa el peso específico del criterio uniformidad. 

Tabla 19. Evaluación del peso específico del criterio uniformidad 

Alternativa 1> Alternativa 2 

Uniformidad Alternativa 1 Alternativa 2 Ƹ+1 Ponderación 

Alternativa 1   1 2 0,67 

Alternativa 2 0   1 0,33  
Suma 3,0 1 

 

En la tabla 20 se evalúa el peso específico del criterio seguridad. 

Tabla 20. Evaluación del peso específico del criterio seguridad 

Alternativa1 > Alternativa2 

Seguridad Alternativa 1 Alternativa 2 Ƹ+1 Ponderación 

Alternativa 1   1 2,00 0,67 

Alternativa 2 0   1,00 0,33  
Suma 3,00 1 

 

En la tabla 21 se evalúa el peso específico del criterio costo. 
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Tabla 21. Evaluación del peso específico del criterio costo 

Alternativa 1>Alternativa 2 

Costo Alternativa 1 Alternativa 2 Ƹ+1 Pondera 

Alternativa 1   1 2 0,67 

Alternativa 2 0   1 0,33  
Suma 3 1 

 

En la tabla 22 se evalúa el peso específico del criterio mantenimiento. 

Tabla 22. Evaluación del peso específico del criterio mantenimiento 

Alternativa 2 > Alternativa 1 

Mantenimiento Alternativa 1 Alternativa 2 Ƹ+1 Pondera 

Alternativa 1   0 1 0,33 

Alternativa 2 1   2 0,67  
Suma 3 1 

 

En la tabla 23 se evalúa el peso específico del criterio eficiencia mecánica. 

Tabla 23. Evaluación del peso específico del criterio eficiencia mecánica 

Alternativa 1 = Alternativa 2 

Eficiencia Mecánica Alternativa 1 Alternativa 2 Ƹ+1 Ponderación 

Alternativa 1   0,5 1,5 0,50 

Alternativa 2 0,5   1,5 0,50  
Suma 3 1 

 

En la tabla 24 se presenta la prioridad de cada alternativa con respecto a la ponderación 

de cada criterio. 

Tabla 24. Conclusiones de las alternativas de solución para el módulo 2 

Conclusión Uniformidad Seguridad Costo Mantenimiento Eficiencia 

Mecánica 

Ƹ Prioridad 

Alternativa 1 0,156 0,156 0,044 0,044 0,167 0,567 1 

Alternativa 2 0,078 0,078 0,022 0,089 0,167 0,433 2 

 

La tabla 29 muestra que la alternativa 1 (Sistema de tambor y cable de acero) es la 

mejor opción para el módulo 2 (Sistema de elevación del bloque impactador), ya que es 

la que cumple en mayor parte con los requerimientos de evaluación. 

3.4.3 Módulo 3: Sistema de bloqueo del impactador 

Este módulo debe cumplir con la siguiente función. 
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• Bloquear el impactador después del impacto inicial sobre la puntera del calzado 

de seguridad, de modo que el espécimen de prueba se golpee una sola vez. 

A continuación, se presentan varias alternativas de solución para este módulo funcional. 

3.4.3.1 Alternativa 1: Mecanismo de trinquete y cremallera 

El trinquete de movimiento lineal permite a una cremallera el movimiento en una 

dirección, pero le impide hacerlo en sentido contrario, ya que lo traba con un gatillo que 

engrana en los dientes en forma de sierra, por la presión de un muelle o de su propio 

peso. Es utilizado para la detección de cargas o como dispositivos de acoplamiento en 

los mecanismos de frenado.  

En la figura 13 se ilustra el mecanismo de trinquete y cremallera acoplado a la máquina 

para ensayos de impacto en calzado de seguridad. Su funcionamiento es el siguiente: 

Una vez que el impactador es liberado, este impacta sobre la puntera del calzado de 

seguridad, y se producirá un primer rebote del impactador. El impacto es detectado por 

un sensor ubicado en la parte inferior de la máquina el cual emite una señal que confirma 

la presencia del impactador y activa el solenoide, el cual retrae su vástago y libera el 

gatillo. Una vez que el gatillo es liberado, este engrana con la cremallera que se 

encuentra unida al impactador, permitiéndole a este ascender una pequeña distancia, 

pero deteniéndole al momento de su descenso. 

 

Figura 13. Mecanismo de trinquete y cremallera [Propia] 

Ventajas  

• Permite auto bloquearse, es decir que la carga no se deslizara por su propio 

peso 

• Fácil automatización 
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Desventajas 

• Su accionamiento a cualquier velocidad está acompañado por un impacto 

• Coste de fabricación alto 

• Dificultad de accionamiento a velocidades elevadas 

3.4.3.2 Alternativa 2: actuador lineal eléctrico 

Un actuador lineal eléctrico es un dispositivo que transforma el movimiento rotatorio de 

un motor eléctrico en un movimiento de tracción lineal. La figura 14, muestra dos 

actuadores lineales eléctricos como alternativa de solución para el bloqueo del 

impactador. El funcionamiento es el siguiente: Una vez que el conjunto impactador es 

liberado, este golpea el espécimen de prueba del calzado de seguridad y rebota. Un 

sensor detecta el momento del impacto y emite una señal eléctrica que acciona los dos 

actuadores eléctricos de forma coordinada, los cuales elevan sus émbolos para detener 

impactador. 

 

Figura 14. Mecanismo de bloqueo (Actuador lineal eléctrico) [Propia] 

Ventajas  

• Gran capacidad de carga 

• Funcionamiento silencioso 

• Fácil automatización del proceso, con una alta velocidad de conmutación. 

Desventajas 

• Costo elevado 
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3.4.3.3 Alternativa 3: Actuador neumático 

Un actuador neumático transforma el aire comprimido de una fuente de alimentación en 

un movimiento de avance y retroceso de un vástago, produciendo así un movimiento 

lineal del mecanismo [15], ver figura 15. 

 

Figura 15. Actuador neumático [16] 

Ventajas  

• Son capaces de lograr un cambio de posición rápido 

• Gran capacidad de carga 

• Facilidad de control 

Desventajas 

• Costo elevado 

• Requiere un sistema de aire comprimido 

• Presentan perdidas de energía  

3.4.3.4 Evaluación de alternativas para el módulo 3 

Los criterios de evaluación que se consideran más influyentes para el módulo 3 son: 

• Fácil control: es necesario que el mecanismo brinde una gran facilidad y 

flexibilidad en cuanto a la automatización.   

• Fácil montaje: debe permitir adaptarse con facilidad a la máquina 

• Poco mantenimiento: es necesario que el mantenimiento se mínimo. 

• Desgaste: ya que el mecanismo estará sometido a cargas de impacto, es 

necesario que los componentes tengan una gran resistencia al desgaste. 

• Costo moderado: es preferible que el costo de operación y mantenimiento sea 

bajo. 

La evaluación del peso específico de cada criterio para el módulo 3 se da en la tabla 25. 
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Tabla 25. Evaluación del peso específico para criterio del módulo 3 [Propia] 

Control>Montaje>Mantenimiento=Desgaste>Costo 

Criterio Control Montaje Mantenimiento Desgaste  Costo Ƹ+1 Ponderación 

Control   1 1 1 1 5 0,333 

Montaje 0   1 1 1 4 0,267 

Mantenimiento 0 0   0,5 1 2,5 0,167 

Desgaste  0 0 0,5   1 2,5 0,167 

Costo 0 0 0 0   1 0,067  
Suma 15 1 

 

La evaluación de los pesos específicos de las distintas soluciones para cada criterio del 

módulo 3 se presenta a continuación.  

En la tabla 26 de evalúa el peso específico del criterio control. 

Tabla 26. Evaluación del peso específico del criterio control 

Alternativa 2= Alternativa3 > Altenativa1 

Control Alternativa 1 Alternativa 2 Alternativa 3 Ƹ+1 Ponderación 

Alternativa 1   0 0 1 0,17 

Alternativa 2 1   0,5 2,5 0,42 

Alternativa 3 1 0,5   2,5 0,42  
Suma 6,0 1 

 

En la tabla 27 de evalúa el peso específico del criterio montaje. 

Tabla 27. Evaluación del peso específico del criterio montaje 

Alternativa 2 > Alternativa 1 > Alternativa3 

Montaje Alternativa 1 Alternativa 2 Alternativa 3 Ƹ+1 Ponderación 

Alternativa 1   0 1 2 0,33 

Alternativa 2 1   1 3 0,50 

Alternativa 3 0 0   1 0,17  
Suma 6,0 1 

 

En la tabla 28 de evalúa el peso específico del criterio mantenimiento. 

Tabla 28. Evaluación del peso específico del criterio mantenimiento 

Alternativa 1 = Alternativa 2 > Altenativa3 

Mantenimiento Alternativa 1 Alternativa 2 Alternativa 3 Ƹ+1 Ponderación 

Alternativa 1   0,5 1 2,5 0,42 

Alternativa 2 0,5   1 2,5 0,42 

Alternativa 3 0 0   1 0,17  
Suma 6,0 1 
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En la tabla 29 de evalúa el peso específico del criterio desgaste. 

Tabla 29. Evaluación del peso específico del criterio desgaste 

Alternativa 2 = Alternativa3 > Alternativa 1 

Desgaste Alternativa 1 Alternativa 2 Alternativa 3 Ƹ+1 Pondera 

Alternativa 1   0 0 1 0,17 

Alternativa 2 1   0,5 2,5 0,42 

Alternativa 3 1 0,5   2,5 0,42  
Suma 6,0 1 

 

En la tabla 30 de evalúa el peso específico del criterio costo. 

Tabla 30. Evaluación del peso específico del criterio costo 

Alternativa 1 > Alternativa 2= Alternativa 3 

Costo Alternativa 1 Alternativa 2 Alternativa 3 Ƹ+1 Pondera 

Alternativa 1   1 1 3 0,50 

Alternativa 2 0   0,5 1,5 0,25 

Alternativa 3 0 0,5   1,5 0,25  
Suma 6,0 1 

 

En la tabla 31 se presenta la prioridad de cada alternativa con respecto a la ponderación 

de cada criterio. 

Tabla 31. Conclusiones de las alternativas de solución para el módulo 3 

Conclusión Control Montaje Mantenimiento Desgaste  Costo Ƹ Prioridad 

Alternativa 1 0,056 0,089 0,069 0,028 0,033 0,275 3 

Alternativa 2 0,139 0,133 0,069 0,069 0,017 0,428 1 

Alternativa 3 0,139 0,044 0,028 0,069 0,017 0,297 2 

 

La tabla 31 muestra que la alternativa 2 (Actuador eléctrico) es la mejor opción para el 

módulo 3 (Sistema de bloqueo del impactador), ya que es la que cumple en mayor parte 

con los criterios de evaluación. 

3.5 Diseño conceptual de la máquina 

Con la selección de los módulos y siguiendo el diseño concurrente, en la figura 16 se 

presenta un diseño conceptual de la máquina para ensayos de impacto en calzado de 

seguridad con las alternativas que cumplieron mayoritariamente los criterios de 

selección. 
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Figura 16. Diseño conceptual de la máquina para ensayos de impacto en calzado de 

seguridad [Propia] 
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4 DISEÑO Y SELECCIÓN DE ELEMENTOS MECÁNICOS 

En este subcapítulo se va a realizar el análisis, dimensionamiento y selección de los 

elementos mecánicos que intervienen en la máquina. 

4.1 Diseño del sistema de elevación   

La figura 17 muestra el arreglo propuesto de los componentes para el mecanismo del 

sistema de elevación.   

  

Figura 17. Diseño conceptual del sistema de elevación [Propia] 

4.1.1 Determinación del momento de inercia de masa del sistema de 

elevación 

El sistema de elevación consta de tres elementos mecánicos que se encuentran girando 

durante su accionamiento los cuales son: el eje de transmisión, el tambor ranurado y el 

cable de acero que se encuentra arrollado alrededor de la periferia del tambor. El 

momento de inercia con respecto al eje centroidal de este sistema se determina 

calculando los momentos de inercia de cada uno de estos elementos con respecto al 

eje centroidal y luego sumando los resultados algebraicamente. El material con el cual 

se fabricará estos elementos es de acero, el cual tiene una densidad 𝜌 = 7850𝑘𝑔/𝑚3. 

Eje 

El eje puede considerarse como un cilindro solido macizo. Para un eje con diámetro 

𝑑𝑒 = 0.03𝑚 y longitud 𝐿𝑒 = 0.50𝑚. Su masa es: 

𝑚𝑒 = 𝜌𝑒𝑉𝑒 = 𝜌𝑒 [
𝜋

4
𝑑𝑒

2𝐿𝑒] 

                                                    = 7850
𝑘𝑔

𝑚3 [
𝜋

4
(0.03𝑚)2(0.50𝑚)] = 2.77𝑘𝑔 



44 
 

El momento de inercia de un eje cilíndrico macizo con respecto al eje centroidal 

perpendicular al plano del cilindro es 𝐼𝑒 =
1

8
𝑚𝑑2. Por lo tanto, 

𝐼𝑒 =
1

8
𝑚𝑒𝑑𝑒

2 =
1

8
(2.77𝑘𝑔)(0.03𝑚)2 = 0.000312 𝑘𝑔 𝑚2 

Tambor 

El tambor puede idealizarse como un cilindro hueco con diámetro exterior 𝑑𝑒𝑥𝑡 =

0.180𝑚, diámetro interior 𝑑𝑖𝑛𝑡 = 0.03𝑚 y longitud 𝐿𝑡 = 0.110𝑚. Entonces, su masa 𝑚𝑡 

es: 

𝑚𝑡 = 𝜌𝑡𝑉𝑡 = 𝜌𝑒 [
𝜋

4
(𝑑𝑒𝑥𝑡

2 −𝑑𝑖𝑛𝑡
2 )𝐿𝑡] 

                                                    = 7850
𝑘𝑔

𝑚3 [
𝜋

4
(0.1802 − 0.032)𝑚2(0.110𝑚)] = 21.36𝑘𝑔  

El momento de inercia de un cilindro hueco con respecto al eje centroidal perpendicular 

al plano del cilindro es 𝐼 =
1

8
𝑚(𝑑𝑒𝑥𝑡

2 + 𝑑𝑖𝑛𝑡
2 ). Por tanto, la inercia del tambor  𝐼𝑡 es:  

𝐼𝑡 =
1

8
𝑚𝑡(𝑑𝑒𝑥𝑡

2 + 𝑑𝑖𝑛𝑡
2 ) 

                                                                  =
1

8
(21.36 𝑘𝑔)(0.1802 + 0.032)𝑚2 = 0.0889 𝑘𝑔 𝑚2 

Cable de acero 

El cable de acero arrollado alrededor del tambor se puede considerar como un anillo 

delgado con un diámetro exterior 𝑑𝐶𝑒𝑥𝑡 = 0.180𝑚 igual al diámetro del tambor y con 

espesor de pared despreciable. Del anexo II, encontramos que la masa del cable de 

acero por cada 100 metros de longitud es 𝑤𝑐 = 15 𝑘𝑔/100𝑚. Para una longitud del cable 

de 1.80 metros, se tiene que la masa del cable arrollado 𝑚𝑐 es: 

𝑚𝑐 =
15𝑘𝑔

100𝑚
∗ 1.80𝑚 = 0.27 𝑘𝑔 

El momento de inercia de un anillo delgado con respecto al eje centroidal perpendicular 

al plano del anillo es 𝐼 =
1

4
𝑚𝑑2. Por tanto, la inercia del cable arrollado 𝐼𝑐 se calcula 

como:  

𝐼𝑐 =
1

4
𝑚𝑐𝑑𝑐𝑒𝑥𝑡

2 =
1

4
(0.27𝑘𝑔)(0.180𝑚)2 = 0.0020 𝑘𝑔 𝑚2 

Inercia equivalente 
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El momento de inercia de masa equivalente del sistema de elevación compuesto con 

respecto al eje centroidal es 

𝐼 = 𝐼𝑒 + 𝐼𝑡 + 𝐼𝑐 

       = (0.000312 + 0.0889 + 0.0020)𝑘𝑔 𝑚2 = 0.0913 𝑘𝑔 𝑚2 

4.1.2 Cálculo de la aceleración lineal del sistema   

La aceleración vertical del conjunto impactador durante el arranque, se puede 

determinar a partir de la ecuación cinemática del movimiento: 

𝑎 =
𝑣𝑓 − 𝑣𝑜

𝑡
                                                                          (36) 

Donde: 

𝑎: aceleración durante el arranque del conjunto impactador [m/s] 

𝑣𝑓: velocidad final [m/s] 

𝑣𝑜: velocidad inicial [m/s] 

𝑡: tiempo para alcanzar la velocidad de estado estable [m/s] 

El conjunto impactador inicialmente se encuentra en reposo, y debe alcanzar una 

velocidad de elevación de 𝑣 = 16 𝑐𝑚/𝑠 = 0.16 𝑚/𝑠 en un tiempo de 𝑡 = 0.03𝑠. Estos 

valores son decisiones de diseño obtenidos a partir de las máquinas para ensayos de 

impacto existentes en el mercado (ver figura 18).  

 

Figura 18. Diagrama cinemático durante el arranque del conjunto impactador [Propia]. 

Por lo tanto, remplazando los valores en la ecuación 36, se obtiene que la aceleración 

lineal del sistema es: 

𝑎 =
(0.16 − 0)𝑚/𝑠 

0.03 𝑠
= 5.3 𝑚/𝑠2 
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4.1.3 Determinación de la carga nominal del sistema 

La carga nominal es la suma de la carga útil más el peso muerto. La carga útil 

corresponde al peso del impactador que se elevado, el cual tiene una masa de 22.7 kg 

establecido por las normas técnicas. Por tanto, la carga útil es: 

𝑊ú𝑡𝑖𝑙 = 𝑚𝑔 = 22.7𝑘𝑔 (9.81
𝑚

𝑠2) = 222.7𝑁 

El peso muerto es el peso del cable de acero, el gancho y la estructura utilizada para 

soportar el impactador, los cuales sumados tienen una masa de 7.3 kg. En 

consecuencia, el peso muerto se calcula como: 

𝑊𝑚𝑢𝑒𝑟𝑡𝑜 = 𝑚𝑔 = 7.3 𝑘𝑔 ∗ 9.81
𝑚

𝑠2 = 71.6 𝑁 

Por lo tanto, la carga nominal total sobre el sistema para la fase de levantamiento es: 

𝑊𝑛𝑜𝑚 = 𝑊𝑢𝑡𝑖𝑙 + 𝑊𝑚𝑢𝑒𝑟𝑡𝑜 = 222.7𝑁 + 71.6 𝑁 = 294.3 𝑁 

Y la masa equivalente se calcula como: 

𝑚𝑒𝑞 = 22.7 𝑘𝑔 + 7.3 𝑘𝑔 = 30 𝑘𝑔 

4.1.4 Análisis dinámico del sistema 

Durante el arranque, la carga sobre el cable debe ser significativamente mayor que la 

carga nominal calculada anteriormente para permitir que el conjunto impactador se 

acelere y alcance su velocidad de estado estable. La figura 19 (a), muestra el esquema 

del sistema dinámico del mecanismo de elevación que contiene el peso a levantar, el 

tambor y el cable de acero. 

 

Figura 19. a) Sistema dinámico del mecanismo de elevación, b) Diagramas de cuerpo 

libre del conjunto impactador y del tambor, c) Diagrama cinético del mecanismo 
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Para el cálculo de la carga dinámica en el cable 𝑊𝑑𝑖𝑛, se dibujan los diagramas de 

cuerpo libre separados del conjunto impactador y del tambor como se muestra en la 

figura 19(b). Si se aplica la segunda ley de Newton para el conjunto impactador, 

entonces, la carga dinámica sobre el cable es: 

+ ∑ 𝐹𝑦 = 𝑚𝑒𝑞𝑎 

𝑊𝑑𝑖𝑛 − 𝑊𝑛𝑜𝑚 = 𝑚𝑒𝑞𝑎 

𝑊𝑑𝑖𝑛 − 294.3 [𝑁] = 30[𝑘𝑔] ∗ 5.3[𝑚/𝑠2] 

𝑊𝑑𝑖𝑛 = 453.3 [𝑁] 

Como el conjunto impactador acelera hacia arriba a 𝑎 = 5.3 𝑚/𝑠2, entonces crea una 

aceleración angular en sentido contrario a las manecillas del reloj 𝛼 del tambor. La 

componente tangencial de la aceleración del tambor en el punto en que el cable empieza 

a enrollarse (punto A) es igual a la aceleración lineal del conjunto impactador. Por 

consiguiente, la aceleración angular del tambor puede calcularse a partir de la ecuación 

cinemática 37.  

𝑎 = 𝛼 𝑟                                                                                (37) 

Donde: 

𝑎: aceleración del conjunto impactador [𝑚/𝑠2] 

𝛼: aceleración angular del tambor [𝑟𝑎𝑑/𝑠2]  

𝑟: radio del tambor [m] 

Remplazando valores y despejando para 𝛼 se obtiene: 

𝛼 =
𝑎

𝑟
=

5.3 𝑚/𝑠2

(0.180/2) 𝑚 
= 58.9 𝑟𝑎𝑑/𝑠2 

EL par torsional T que ejerce el motorreductor sobre el tambor se puede determinar 

mediante la aplicación de la ecuación de momentos con respecto al punto O (ver figura 

19 b). Por lo tanto, tomando momentos respecto al centro de masa O de las fuerzas que 

actúan sobre el tambor, y considerando positivo el sentido de la aceleración angular se 

tiene: 

+ ∑ 𝑀𝑂𝑧 = 𝐼𝛼 

𝑇 − 𝑊𝑑𝑖𝑛(𝑟) = 𝐼𝛼 
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𝑇 − (453.3 𝑁) (
0.180

2
 𝑚) = (0.0913 𝑘𝑔 𝑚2)(58.9𝑟𝑎𝑑/𝑠2) 

𝑇 = 46.2 𝑁 𝑚 

4.1.5 Cálculo de la potencia del motorreductor 

La potencia nominal del motorreductor se puede obtener de la ecuación de potencia 38.    

𝑃 = 𝑇𝜔                                                                                 (38) 

Donde: 

𝑃: Potencia [W] 

𝑇: Par de torsión [N m] 

𝜔:  velocidad angular [rad/s] 

La velocidad angular de giro del tambor se determina a partir de la velocidad lineal 

requerida en el cable, la cual es 𝑣 = 0.16𝑚/𝑠. Para el tambor de diámetro 𝑑 = 0.180𝑚 

esto da:  

𝜔 =
𝑣

𝑟
=

0.16 𝑚/𝑠

(0.180/2)𝑚
= 1.78

𝑟𝑎𝑑

𝑠
= 17 𝑟𝑝𝑚 

Entonces, remplazando en la ecuación 38 se obtiene que la potencia requerida en el 

motorreductor es: 

𝑃 = 𝑇𝜔 = (46.2 𝑁𝑚) (1.78
𝑟𝑎𝑑

𝑠
) = 82.24 𝑊 = 0.11 ℎ𝑝 

A partir de estos datos, se selecciona un motorreductor ortogonal del tipo de tornillo sin 

fin y corona disponible en el mercado nacional (ver anexo V) el cual tiene las siguientes 

especificaciones técnicas (ver tabla 32). 

Tabla 32. Especificaciones técnicas del motorreductor [Propia] 

MOTORREDUCTOR ORTOGONAL 

Tipo Tornillo sin fin y corona 

Marca MOTOVARIO 

Modelo NMRVX 050 i=100 

Potencia 1/3 hp 

Revoluciones de servicio 17 rpm 

Torque de servicio [46 – 47] N m 

Voltaje  220-440 V, 60 Hz, Trifásico 

Costo aproximado 318,60 $ 
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Este motorreductor tiene la capacidad de autobloqueo lo que le permite sostener la 

carga en cualquier posición sin que esta deslice, es decir que actúa como un mecanismo 

de frenado de la carga.       

4.1.6 Selección del cable metálico 

Para la selección del cable metálico se adopta el siguiente procedimiento recomendado 

por (Khurmi & Gupta, 2005) [9]. 

1. De la tabla 3 seleccionamos un cable de acero 6x19, por ser el recomendado para 

aplicaciones de suspensión para elevadores, ascensores y malacates. 

2. Dado que la carga de diseño se puede encontrar suponiendo un factor de seguridad 

de 2 a 3 veces el factor de seguridad de 5 que se recomienda para aplicaciones de 

polipastos misceláneos, establecido en la sección 2.4.1.2 del capítulo 2. Entonces, 

elegimos un factor de seguridad  𝐹𝑆 = 3 ∗ 5 = 15.  

La carga de diseño para el cable de acero se puede determinar a partir de la ecuación 

39. 

𝑃𝑑 =  𝑊𝑛𝑜𝑚 ∗ 𝐹𝑆                                                                   (39) 

Donde:  

𝑃𝑑: Carga de diseño [N] 

𝑊𝑛𝑜𝑚: Carga nominal [N] 

𝐹𝑆: factor de seguridad 

Remplazando valores se obtiene: 

𝑃𝑑 =  294.3 [𝑁] ∗ 15 = 4414.5 [𝑁] 

3. De la tabla 3, encontramos que la resistencia última a la tensión de un cable 6x19 es: 

𝐹𝑢 = 435𝑑2 

Entonces, igualando esta resistencia última a la tensión con la carga de diseño, y 

resolviendo para d, se obtiene que el diámetro mínimo del cable es: 

435𝑑2 = 4414.5 

𝑑 = √
4414.5

435
= 3.19𝑚𝑚 
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Utilizando las tablas de los distribuidores de cables de acero disponibles en el mercado 

nacional, ver anexo II. Se selecciona un cable de acero 6x19 A/A de alma de acero, el 

cual tiene un diámetro 𝑑 = 6𝑚𝑚, una resistencia última a la rotura 𝐹𝑢 = 23 [𝐾𝑁] y un 

esfuerzo último a la tensión de  𝑆𝑢 = 1770 [𝑀𝑝𝑎]. 

4. De la tabla 3, encontramos que para un cable de 6x19, el diámetro del alambre se 

puede obtener a partir de: 

𝑑𝑤 = 0.063𝑑 =  0.063(6𝑚𝑚) = 0.378 [𝑚𝑚] 

El área del cable se determina a partir de la siguiente expresión (ver tabla 3):  

𝐴 = 0.38𝑑2 = 0.38 ∗ (6𝑚𝑚)2 = 13.68 𝑚𝑚2 

5. Ahora se procede a determinar las diversas cargas que actúan en el cable: 

a) La carga directa de tensión sobre el cable se puede determinar a partir de la 

ecuación 3. Remplazando valores se obtiene: 

𝑊𝑑 = 𝑊𝑛𝑜𝑚 = 294.3 𝑁 

b) De la tabla 4, encontramos que el diámetro del tambor (D) puede tomarse como 

30 a 45 veces el diámetro del cable (d). Por razones de espacio disponible en la 

máquina, seleccionamos: 

𝐷 = 30𝑑 = 30 ∗ (6𝑚𝑚) = 180𝑚𝑚 

El esfuerzo de flexión, se determina a partir de la ecuación 4. Entonces: 

𝜎𝑏 =
𝐸𝑟 ∗ 𝑑𝑤

𝐷
=

(84 ∗ 103 𝑀𝑝𝑎) ∗ 0.378𝑚𝑚

180𝑚𝑚
= 176.4 [𝑀𝑝𝑎] 

Y la carga de flexión equivalente sobre el cable se obtiene mediante la 

ecuación 5. Por lo tanto: 

𝑊𝑏 = 𝜎𝑏 ∗ 𝐴 = 176.4 𝑀𝑝𝑎 ∗ 13.68 𝑚𝑚2 = 2413.2 [𝑁] 

c) Se sabe que la aceleración del cable y la carga es, 𝑎 = 5.3[𝑚/𝑠2]. 

Entonces, la carga adicional debido a la aceleración se determina a partir 

de la ecuación 6. Remplazando valores se obtiene: 

𝑊𝑎 =
𝑊𝑛𝑜𝑚

𝑔
∗ 𝑎 =

294.3 𝑁

9.81
𝑚
𝑠2

∗ 5.3
𝑚

𝑠2
= 159 [𝑁] 
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d) La carga de impacto durante el arranque, cuando no hay holgura en el 

cable, se calcula a partir de la ecuación 8. Remplazando valores se 

obtiene: 

𝑊𝑠𝑡 = 2(𝑊𝑛𝑜𝑚) = 2(294.3 𝑁) = 588.6 [𝑁] 

6. A continuación, se procede a encontrar las cargas efectivas sobre el cable durante el 

funcionamiento normal, durante el arranque y durante la aceleración de la carga. 

Además, se determina el factor de seguridad real y se compara si está dentro de los 

limites admisibles para asegurar que el diseño es seguro. 

• La carga efectiva sobre el cable durante el trabajo normal (es decir, durante la 

elevación o descenso uniforme de la carga) se calcula mediante la ecuación 10. 

Entonces: 

𝑊𝑒𝑛𝑤 = 𝑊𝑑 + 𝑊𝑏 = 294.3 𝑁 + 2413.2 𝑁 = 2707.5 [𝑁] 

El factor real de seguridad 𝑛𝑠durante el funcionamiento normal es: 

𝑛𝑠 =
𝐹𝑢

𝑊𝑒𝑛𝑤
=

23 000 𝑁

2707.5 𝑁
= 8.5 

• La carga efectiva en el cable durante el arranque se calcula mediante la ecuación 

11. Po lo cual se obtiene: 

𝑊𝑒𝑠𝑡 = 𝑊𝑠𝑡 + 𝑊𝑏 = 588.6 + 2413.2 = 3001.8 [𝑁] 

El factor real de seguridad 𝑛𝑠durante el arranque es: 

𝑛𝑠 =
𝐹𝑢

𝑊𝑒𝑠𝑡
=

23 000 𝑁

3001.8 𝑁
= 7.7 

• La carga efectiva sobre el cable durante la aceleración de la carga (es decir, 

durante los primeros 0.03 segundos después del arranque) se obtiene de la 

ecuación 12. Remplazando valores se obtiene: 

𝑊𝑒𝑎 = 𝑊𝑑 + 𝑊𝑏 + 𝑊𝑎 = 294.3 + 2413.2 + 159 = 2866.5 [𝑁] 

El factor de seguridad real 𝑛𝑠 durante la aceleración de la carga es: 

𝑛𝑠 =
𝐹𝑢

𝑊𝑒𝑎
=

23 000 𝑁

 2866.5 𝑁
= 8.02 

Dado que los factores reales de seguridad calculados anteriormente son mayores al 

factor de seguridad de 5 que se recomienda para aplicaciones de polipastos 
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misceláneos, ver sección 2.4.1.2. Entonces, se concluye que un cable de acero de 6 

mm de diámetro y tipo 6x19 es satisfactorio para este diseño.  

4.1.7 Diseño del tambor  

En esta sección se procede con el cálculo de las especificaciones dimensionales del 

tambor ranurado del sistema de elevación. 

De la tabla 4, encontramos que el diámetro del tambor (D) puede tomarse como 30 a 45 

veces el diámetro del cable (d). Por razones de espacio disponible en la máquina, 

seleccionamos: 

𝐷 = 30𝑑 = 30 ∗ (6𝑚𝑚) = 180𝑚𝑚 

El radio de la ranura se calcula a partir de la ecuación 13. Entonces, 

𝑟 = 0.53𝑑 = 0.53(6𝑚𝑚) = 3.18 𝑚𝑚 

El paso (p) de las ranuras del tambor se determina mediante la ecuación 14.  

𝑝 = 1.15𝑑 = 1.15(6𝑚𝑚) = 6.9𝑚𝑚 ≈ 7𝑚𝑚 

La profundidad mínima de la ranura, ℎ1, se puede calcular a partir de la ecuación (15). 

ℎ1 = 0.25𝑑 = 0.25(6𝑚𝑚) = 1.5𝑚𝑚 

El espesor del tambor ℎ viene dado por la ecuación 16.  

ℎ = 1.1𝑑 = 1.1(6𝑚𝑚) = 6.6 𝑚𝑚 

El número de espiras necesarias se calcula mediante la ecuación 17. Para una longitud 

del cable a enrollar de 𝐿𝑐 = 1800𝑚𝑚 = 1.80𝑚, que corresponde a la longitud necesaria 

para cubrir la altura de elevación de la máquina, se tiene 

𝑛 =
𝐿𝑐

𝜋𝐷
=

1800𝑚𝑚

𝜋(180𝑚𝑚)
= 3.18 [𝑒𝑠𝑝𝑖𝑟𝑎𝑠] 

Debido a que es necesario dejar al menos 2 o 3 espiras muertas. El número total de 

espiras 𝑛𝑡 es: 

𝑛𝑡 = 𝑛 + 3 = 3.18 + 3 = 6.18[𝑒𝑠𝑝𝑖𝑟𝑎𝑠]  

Por seguridad elegimos 8 espiras. La altura de las pestañas (ℎ2), es igual a vez y media 

el diámetro del cable. Por lo tanto, se obtiene: 

ℎ2 = 1.5𝑑 = 1.5(6𝑚𝑚) = 9 𝑚𝑚 

Para el cálculo de la longitud del tambor se puede emplear la ecuación 40. 
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𝐿 = 𝑛𝑡𝑝                                                                         (40) 

Donde: 

𝐿: Longitud del tambor [mm] 

𝑛𝑡: Número total de espiras  

𝑝: Paso de las ranuras [mm]  

Remplazando valores se obtiene:  

𝐿 = 𝑛𝑡𝑝 = 8(7𝑚𝑚) = 56𝑚𝑚 

Debido a que se necesita dejar un espacio extra en los extremos del tambor para 

incorporar un dispositivo de sujeción del cable, entonces, se elige una longitud del 

tambor de 𝐿 = 90 [𝑚𝑚]. Además, considerando el espesor de la tapa de los extremos 

del tambor de 10mm se tiene que la longitud total del tambor 𝐿𝑡 es igual a  

𝐿𝑡 = 90𝑚𝑚 + 2(10𝑚𝑚) = 110𝑚𝑚 

4.1.8 Selección de sujetadores de cables de acero 

Para asegurar el cable de acero al tambor, es necesario atornillar un dispositivo de 

sujeción en uno de sus extremos. En la figura 20 se ilustra uno de los métodos, el cual 

consiste en sujetar el cable de acero mediante un grillete que actúa en forma de 

abrazadera en “U” y que se atornilla a la parte lateral de la brida del tambor. Para un 

cable de diámetro 𝑑 = 6𝑚𝑚, se especifica un grillete de acero forjado de tamaño ∅ =

1/4𝑖𝑛. Las especificaciones técnicas de este grillete se pueden observar en el anexo III. 

 

Figura 20. Aditamento para anclaje del cable [18] 

Para asegurar el cable de acero al impactador se puede usar guardacabos y grilletes 

sujeta cables, para formar una gaza, ver figura 21. El guardacabo es una pieza de acero 

galvanizado, cuya parte exterior tiene forma de garganta y está destinada a recibir el 

cable, mientras que el grillete sujeta-cables permite unir fuertemente los extremos del 

cable de acero. Entonces, por su disponibilidad comercial, se selecciona un guardacabo 
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de acero galvanizado, para un diámetro de cable 𝑑 = 1/4𝑖𝑛 ≈ 6𝑚𝑚. Las 

especificaciones técnicas del guardacabo se pueden ver en el anexo IV. Mientras que 

para la asegurar el cable, se especifican tres grilletes de acero forjado de tamaño ∅ =

1/4 𝑖𝑛 (ver anexo III). 

 

Figura 21. Gaza de cable con fijación por tres sujeta-cables [9] 

4.1.9 Diseño del eje de transmisión 

La figura 22 muestra la configuración general y las dimensiones axiales para el eje del 

tambor del sistema de elevación.   

 

Figura 22. Configuración del eje del tambor del sistema de elevación [Propia] 

4.1.9.1 Análisis de fuerza y par torsional 

La fuerza activa sobre el eje corresponde a la fuerza dinámica desarrollada en el cable 

de acero durante la elevación del conjunto impactador de la máquina. La fuerza 

dinámica sobre el eje se determinó en la sección 4.1.4. Por tanto: 

𝑊𝑑𝑖𝑛 = 453.3 𝑁 

El par torsional motor que actúa sobre el eje, se determinó en la sección 4.1.4 y es: 

𝑇 = 46.2 [𝑁𝑚] 

Este valor de par torsional actúa desde el acoplamiento del motorreductor en el extremo 

izquierdo del eje, en el punto A (ver figura 22), hasta donde la potencia se entrega al 

tambor por medio de una cuña en el punto D (ver figura 22). 
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4.1.9.2 Reacciones en los apoyos-fuerzas en los rodamientos 

Para determinar las reacciones en los rodamientos 𝑅𝐵𝑦  y  𝑅𝐺𝑦 sobre el eje de 

transmisión, es necesario realizar el diagrama de cuerpo libre del eje (ver figura 23) y 

aplicar las ecuaciones de equilibrio estático de la siguiente manera: 

Al sumar momentos con respecto al punto B, alrededor del eje z, se obtiene: 

+ ∑ 𝑀𝐵𝑧 = 0 

𝑅𝐺𝑦(395) − 453.3(120) = 0 

𝑅𝐺𝑦 = 137.71 [𝑁] 

Al efectuar la suma de fuerzas en la dirección “y”, y usando el resultado anterior, se 

obtiene: 

+ ∑ 𝐹𝑦 = 0 

𝑅𝐵𝑦 + 137.71 − 453.3 = 0 

𝑅𝐵𝑦 = 315.59 [𝑁] 

Donde:  

𝑅𝐺𝑦: Reacción en el rodamiento G [N] 

𝑅𝐵𝑦: Reacción en el rodamiento B [N] 

Los valores obtenidos anteriormente corresponden a la fuerza radial que debe ser 

soportada por los rodamientos. 

4.1.9.3 Diagrama de fuerza cortante y momento flexionante 

Una vez determinada la fuerza dinámica que actúa sobre el eje del tambor y las 

reacciones en los rodamientos, se procede a realizar los diagramas de fuerza cortante, 

momento flexionante, y momento torsor para el eje del tambor. Los resultados se 

detallan en la figura 23. 
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Figura 23. Diagrama de cuerpo libre, fuerza cortante y momento flexionante del eje de 

transmisión [Propia] 

Como se puede observar, el momento flexionante máximo en el eje ocurre donde se 

monta el tambor. Su valor es: 

𝑀𝑧 = 37870 [𝑁 𝑚𝑚] 

También se puede observar que el momento flexionante es cero en los rodamientos, y 

en la extensión de eje, donde se acopla con el motorreductor. 

4.1.9.4 Selección del material del eje y el factor de diseño 

El material seleccionado para el eje es el acero rolado en frio al bajo carbono AISI 1018, 

el cual tiene las siguientes propiedades mecánicas: 
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𝑆𝑢𝑡 = 440: resistencia última a la tensión [MPa] 

𝑆𝑦 = 235: resistencia a la fluencia [MPa] 

%𝜀 = 20: porcentaje de elongación  

Según (Mott, 2006) [12], el factor de diseño recomendado para maquinaria en general 

es 𝑁 = 2.0. Por lo tanto, este factor será el especificado para el diseño del eje. 

4.1.9.5 Diseño del eje para esfuerzos  

En esta subsección, se procede a determinar los diámetros mínimos aceptables para 

cada sección critica del eje, mediante un análisis de fatiga y para una vida infinita del 

eje. Debido a que el momento de flexión es máximo en el punto donde se ubica el tambor 

ranurado, las ubicaciones de esfuerzo potencialmente críticas se encuentra en el 

hombro, el cuñero y la ranura del anillo de retención, puntos E, D, C, respectivamente 

(ver figura 22). 

Punto D 

El punto más crítico sobre el eje es el punto D, donde el momento flexionante es máximo, 

hay un par de torsión presente y existe una concentración del esfuerzo en el cuñero. 

Por lo tanto, en D, 𝑀𝑎 = 37870 [𝑁 𝑚𝑚],  𝑇𝑚 = 46.2 [𝑁 𝑚] = 46 200 [𝑁 𝑚𝑚], 𝑀𝑚 = 𝑇𝑎 =

0. 

A partir de la tabla 7.1 de (Budynas & Nisbett, 2018) [10], para un cuñero fresado, se 

estima que los factores de concentración del esfuerzo a la flexión y a la torsión son: 𝐾𝑡 =

2.14 y 𝐾𝑡𝑠 = 3.0, respectivamente. Para una primera aproximación se considera que:  

𝐾𝑓 = 𝐾𝑡 = 2.14 

𝐾𝑓𝑠 = 𝐾𝑡𝑠 = 3.0 

Ahora, se determina el límite de resistencia a la fatiga 𝑆𝑒 para el acero AISI 1018 estirado 

en frio. El límite de resistencia a la fatiga de una muestra de viga rotatoria se calcula a 

partir de la ecuación 20. Entonces: 

𝑆𝑒
′ = 0.5 𝑆𝑢𝑡 = 0.5(440 𝑀𝑃𝑎) = 220𝑀𝑃𝑎   

Lo anterior se debe reducir mediante los factores de Marín para tomar en cuenta las 

diferencias entre la pieza y la muestra de viga rotativa. A partir de la tabla 6, para un eje 

maquinado se tiene que: 𝑎 = 4.51 y 𝑏 = −0.265. Remplazando valores en la ecuación 

21, se obtiene que el factor de acabado superficial es: 
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𝑘𝑎 = 𝑎 𝑆𝑢𝑡
𝑏 = 4.51(440)−0.265 = 0.899 

Como todavía no se conoce el tamaño, se puede suponer un factor de tamaño de:  

𝑘𝑏 = 0.9 

El factor de carga, de temperatura y de efectos varios puede considerarse como: 

𝑘𝑐 = 𝑘𝑑 = 𝑘𝑓 = 1 

El eje se va a diseñar para una confiablidad del 90%, por lo tanto, de la sección 2.4.2, 

se obtiene: 

𝑘𝑒 = 0.897 

Finalmente, Remplazando valores en la ecuación 19. Se tiene que el límite de 

resistencia a la fatiga es: 

𝑆𝑒 = 𝑘𝑎𝑘𝑏𝑘𝑐𝑘𝑑𝑘𝑒𝑘𝑓𝑆𝑒
′  

𝑆𝑒 = (0.899)(0.9)(1)(1)(0.897)(1)(220 𝑀𝑃𝑎) = 159.7 [𝑀𝑃𝑎] 

El diámetro del eje en el punto D se determina ahora de la ecuación 30, que corresponde 

a la teoría de falla de ED- Goodman modificado. Remplazando valores de obtiene: 

𝑑 = (
16𝑛𝑓

𝜋
{

1

𝑆𝑒
[4(𝐾𝑓𝑀𝑎)

2
]

1
2

+
1

𝑆𝑢𝑡
[3(𝐾𝑓𝑠𝑇𝑚)

2
]

1
2

})

1/3

 

𝑑 = (
16(2.0)

𝜋
{

1

159.7
[4(2.14 ∗ 37870)2]

1
2 +

1

440
[3(3 ∗ 46200)2]

1
2})

1/3

= 25.2 [𝑚𝑚] 

Se especifica: 

𝑑 = 25 [𝑚𝑚] 

A continuación, se realiza una verificación de este diámetro, en la posición del cuñero, 

calculando los factores que se supusieron inicialmente.  

El radio en la parte baja del cuñero será el estándar 𝑟/𝑑 = 0.02. Entonces 

𝑟 = 0.02𝑑 = 0.02(25𝑚𝑚) = 0.5[𝑚𝑚] 

Mediante las figuras 6-20 y 6-21 de (Budynas & Nisbett, 2018) [10], se determina que la 

sensibilidad a la muesca en flexión 𝑞, y la sensibilidad a la muesca en torsión inversa 𝑞𝑠 

son:   

𝑞 = 0.58 



59 
 

𝑞𝑠 = 0.62 

Por lo tanto, los factores de concentración del esfuerzo por fatiga a la flexión y a la 

torsión, se calcula mediante las ecuaciones 23 y 24, respectivamente. Entonces  

𝐾𝑓 = 1 + 𝑞(𝐾𝑡 − 1) = 1 + 0.58(2.14 − 1) = 1.66 

𝐾𝑓𝑠
= 1 + 𝑞𝑠(𝐾𝑡𝑠 − 1) = 1 + 0.62(3 − 1) = 2.24 

Para el cálculo del nuevo valor del límite de resistencia a la fatiga, es necesario 

determinar el factor de tamaño que se supuso inicialmente con el diámetro real en esta 

ubicación. Entonces, a partir de la ecuación 21, se tiene: 

𝑘𝑏 = (
𝑑

7.62
)

−0.107

=  (
25

7.62
)

−0.107

= 0.88        

Remplazando valores en la ecuación 19, para el límite de resistencia a la fatiga, esto 

da: 

𝑆𝑒 = (0.899)(0.88)(1)(1)(0.897)(1)(220 𝑀𝑃𝑎) = 156.1 [𝑀𝑃𝑎] 

El esfuerzo alternante equivalente de Von Mises se calcula de la ecuación 27. Para 𝑇𝑎 =

0 [MPa], se obtiene  

𝜎𝑎
′ =

32𝐾𝑓𝑀𝑎

𝜋𝑑3 =
32(1.66)(37870)

𝜋(25)3 = 41 [𝑀𝑃𝑎] 

El esfuerzo medio equivalente de Von Mises se determina de la ecuación 28. Para 𝑀𝑚 =

0 [MPa], se obtiene  

𝜎𝑚
′ = [3 (

16𝐾𝑓𝑠𝑇𝑚

𝜋𝑑3 )

2

]

1
2

=
√3 (16)(2.24)(46200)

𝜋(25)3 = 58.4 [𝑀𝑃𝑎] 

Con estos valores y usando el criterio de falla de Goodman modificado (ecuación 29), 

se determina el factor de seguridad que protege al eje contra la falla por fatiga en el 

punto D, donde se ubicara el cuñero. Remplazando valores se determina que: 

1

𝑛𝑓
=

𝜎𝑎
′

𝑆𝑒
+

𝜎𝑚
′

𝑆𝑢𝑡
=

41

156.1
+

58.4

440
= 0.39 

𝑛𝑓 = 2.5 

Este valor es mayor al factor de seguridad de 2.0 recomendado para maquinaria en 

general. Por tanto, el diámetro mínimo permisible para el eje, en el punto D es 𝑑 =

25 [𝑚𝑚]. 
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En resumen, se selecciona los siguientes diámetros mínimos permisibles para las 

distintas secciones del eje del tambor ranurado (ver figura 22). 

𝐷1 = 𝐷3 = 25 𝑚𝑚 

𝐷2 = 30 𝑚𝑚 

4.1.10 Selección de chumaceras 

Conocidos los diámetros del eje de transmisión y las fuerzas de reacción en los apoyos. 

A continuación, se selecciona los rodamientos de acuerdo a los datos del catálogo ISB, 

(ver anexo VI). 

La vida de diseño, recomendada para rodamientos utilizados en máquinas elevadoras 

es 𝐿𝑑 = 15000 [ℎ], ver (Mott, 2006) [12]. Si la velocidad de giro del eje es de 17 [rpm], 

entonces, el número de revoluciones (vida de diseño), determinada a partir de la 

ecuación 33 da: 

𝐿𝑑 = (ℎ)(𝑛)(60 𝑚𝑖𝑛/ℎ) 

𝐿𝑑 = (15000ℎ)(17 𝑟𝑝𝑚) (60
𝑚𝑖𝑛

ℎ
) = 15.3 ∗ 106 [𝑟𝑒𝑣] 

4.1.10.1 Rodamiento B 

Del diagrama de cuerpo libre de la figura 23, se determinó que la carga radial que debe 

ser soportada por el rodamiento B es 

𝑅𝐵𝑦 = 315.59 [𝑁] 

Considerando que el factor de rotación es 𝑉 = 1, y remplazando valores en la ecuación 

32, se determina que la carga equivalente es 

𝑃𝑑 = 𝑉𝑅𝐵𝑦 = (1)(315.59 𝑁) = 315.59 [𝑁] 

La carga dinámica básica se calcula a partir de la ecuación 31. Lo cual da: 

𝐶 = 𝑃𝑑 (
𝐿𝑑

106)

1
𝑘

= 315.59 (
15.3 ∗ 106

106 )

1
3

= 783.5 [𝑁] 

A partir de la carga dinámica básica calculada y para un diámetro del eje 𝐷1 = 25𝑚𝑚; 

se especifica una chumacera de piso UCP 205, la cual tiene un barreno adecuado y un 

factor adicional en la capacidad de carga (Ver anexo VI). La tabla 33 muestra un 

resumen de los datos para la chumacera seleccionada. 

 



61 
 

Tabla 33. Especificaciones técnicas de la chumacera de piso UCP 205 [Propia] 

Tipo UCP205-16 

Barreno 𝑑 = 25 𝑚𝑚 

Capacidad básica de carga dinámica 𝐶 = 13300 𝑁 

Capacidad básica de carga estática 𝐶0 = 7457 𝑁 

 

4.1.10.2 Rodamiento G 

Del diagrama de cuerpo libre de la figura 23, se determinó que la carga radial que debe 

ser soportada por el rodamiento G es 

𝑅𝐵𝑦 = 137.71 [𝑁] 

Considerando que el factor de rotación es 𝑉 = 1, y remplazando valores en la ecuación 

32, se determina que la carga equivalente es 

𝑃𝑑 = 𝑉𝑅𝐵𝑦 = (1)(137.71 𝑁) = 137.71 [𝑁] 

La carga dinámica básica se calcula a partir de la ecuación 31. Lo cual da: 

𝐶 = 𝑃𝑑 (
𝐿𝑑

106)

1
𝑘

= 137.71 𝑁 (
15.3 ∗ 106

106 )

1
3

= 342 [𝑁] 

A partir de la carga dinámica básica calculada y para un diámetro del eje 𝐷3 = 25𝑚𝑚; 

Se especifica una chumacera de piso UCP 205 (Ver anexo VI). La tabla 34 muestra un 

resumen de los datos para la chumacera seleccionada. 

Tabla 34. Especificaciones técnicas de la chumacera de piso UCP 205 [Propia] 

Tipo UCP205-16 

Barreno 𝑑 = 25 𝑚𝑚 

Capacidad básica de carga dinámica 𝐶 = 13300 𝑁 

Capacidad básica de carga estática 𝐶0 = 7457 𝑁 

 

4.1.11 Diseño de chavetas 

4.1.11.1 Chaveta para el tambor 

Para permitir transmitir el par de torsión del eje motriz al tambor del sistema de elevación 

de la máquina se opta por incorporar una chaveta. Para el dimensionamiento de la 

chaveta se toman en consideración las siguientes especificaciones. 
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• Par de torsión transmitido: 𝑇 = 46.2 [𝑁 𝑚] 

• Diámetro del eje: 𝐷1 = 25 [𝑚𝑚] 

• Longitud del tambor: 𝐿 = 110 [𝑚𝑚] 

El tamaño de la chaveta se determina en función del diámetro del eje, por lo tanto, para 

un diámetro del eje de 25 [mm], se elige una chaveta rectangular estándar con las 

siguientes dimensiones, ver tabla 18.13 de (Larburu, 1990) [19]: 

𝑤 = 8 [𝑚𝑚] 

ℎ = 7 [𝑚𝑚] 

Donde:  

𝑤: ancho de la sección transversal de la chaveta [mm] 

ℎ: altura de la sección transversal de la chaveta [mm] 

La falla de una chaveta puede ser por cortante directo, o por esfuerzo de aplastamiento. 

En el caso de una chaveta rectangular, se debe verificar únicamente la falla por 

aplastamiento, puesto que la falla por corte es menos critica de acuerdo con la teoría de 

energía de distorsión [10]. A continuación, se determina la longitud necesaria de la 

chaveta, considerando la falla por aplastamiento. 

A partir de la figura 24, la fuerza sobre la chaveta 𝐹, en la superficie del eje es:  

𝐹 =
𝑇

𝑟
=

46.2 ∗ 103 [𝑁 𝑚𝑚]

(25/2)  [𝑚𝑚]
= 3696 [𝑁] 

 

Figura 24. Dimensiones y fuerzas sobre una chaveta [Propia] 

Para la construcción de la chaveta, se elige un acero estirado en frio AISI 1018, que 

tiene una resistencia a la fluencia 𝑆𝑦 = 370 [𝑀𝑝𝑎]. 

El esfuerzo de aplastamiento se determina considerando el área de la mitad de la cara 

de la chaveta, y se calcula a partir de la ecuación 41.  
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𝜎𝑏 =
𝑆𝑦

𝑛
=

𝐹

𝑤𝑙/2
                                                                (41) 

Donde:  

𝜎𝑏: esfuerzo de aplastamiento [MPa] 

𝑙: longitud de la chaveta [mm] 

𝑛 = 2.0 : factor de diseño  

Entonces, resolviendo para l, y remplazando valores, se obtiene que la longitud mínima 

necesaria de la chaveta para resistir la falla por aplastamiento es: 

𝑙 =
2𝑛𝐹

𝑤𝑆𝑦
 

𝑙 =
2(2)(3696𝑁)

(6.35𝑚𝑚)(370 𝑀𝑃𝑎)
= 6.3 [𝑚𝑚] 

Para que sea compatible con la longitud del tambor y de acuerdo con la tabla 18.13 de 

(Larburu, 1990) [19], se selecciona una longitud de la chaveta estándar 𝑙 = 90 [𝑚𝑚].  

En resumen, se dimensiona una chaveta rectangular con ancho 𝑤 = 8 [𝑚𝑚], altura ℎ =

7 [𝑚𝑚], profundidad del chavetero 𝑡 = 3.175 [𝑚𝑚] y longitud 𝑙 = 90 [𝑚𝑚]. 

4.1.11.2 Chaveta para el acoplamiento del motorreductor 

Según el fabricante del motorreductor, ver anexo V, se especifica una chaveta 

rectangular con ancho 𝑤 = 8 [𝑚𝑚], altura ℎ = 7 [𝑚𝑚], profundidad del chavetero 𝑡 =

3.175 [𝑚𝑚] y longitud 𝑙 = 50 [𝑚𝑚]. 

4.2 Selección de rodamientos para sistemas de guiado 

lineal  

En esta subsección se procede con la selección de los rodamientos de guiado lineal que 

permitirán desplazar el conjunto impactador a través de los ejes verticales de la máquina 

de impacto. 

Al aplicar la ecuación de equilibrio de momentos en el diagrama de cuerpo libre del 

conjunto impactador (ver figura 25), se tiene que la carga equivalente aplicada P, que 

debe resistir los rodamientos lineales es:  

+ ∑ 𝑀𝐴𝑧 = 0 
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𝑊𝑑𝑖𝑛(𝑎/2) − 2𝑃(𝑎) = 0 

𝑃 =
𝑊𝑑𝑖𝑛

4
=

453.3 𝑁

4
= 113.3 [𝑁] 

 

Figura 25. Diagrama de cuerpo libre del conjunto impactador [Propia] 

La vida de diseño, recomendada para rodamientos utilizados en máquinas elevadoras 

es de 15000 horas [12] .Si se sabe que la velocidad lineal del conjunto impactador es 

𝑣 = 0.16 𝑚/𝑠 = 0.576 𝑘𝑚/ℎ , entonces, la vida útil nominal L, calculada en kilómetros 

recorridos es: 

𝐿 = (15000ℎ) (
0.576𝑘𝑚

ℎ
) = 8640 𝑘𝑚 

• Coeficiente de carga estática 

Los coeficientes establecidos para el cálculo del coeficiente de carga estática y la carga 

dinámica se seleccionan del catálogo del fabricante NSB [13].  

El factor de contacto 𝑓𝑐 se establece en función del número de guías que se montan en 

un mismo eje. Dado que se montarán dos guías en un mismo eje, se tiene que: 

𝑓𝑐 = 0.81 

El coeficiente de layout-recirculaciones 𝑓𝐵 se determina en función de la carga aplicada 

respecto a la posición de las bolas del rodamiento. Cuando la carga se aplica 

directamente al elemento de bola rodante se emplea  

𝑓𝐵 = 1.0 

El coeficiente de seguridad estático 𝑎𝑠 toma en cuenta la probabilidad de eventuales 

impactos y vibraciones, momentos de arranque y de parada, y cargas accidentales. Para 

una condición de funcionamiento dinámico y con ligeras flexiones el catálogo del 

fabricante NBS establece: 

𝑎𝑠 = 2.0 
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Remplazando valores en la ecuación 34 y despejando para 𝐶0; se determina que el 

coeficiente de carga estática es: 

𝑎𝑠 = 𝑓𝐶𝑓𝐵𝐶0/𝑃 

𝐶0 =
𝑃 𝑎𝑠

𝑓𝐶  𝑓𝐵
=

(113.3 𝑁)(2.0)

(0.81)(1)
= 1119 𝑁 

• Coeficiente de carga dinámica 

El factor de probabilidad de rotura 𝑎1  tiene en cuenta la probabilidad de no rotura C%. 

Para una probabilidad de no rotura de 𝐶% = 90 se tiene que 𝑎1 = 1.0. 

El factor 𝑓𝐻 para una dureza de la superficie de contacto mayor a 58 HRC, es: 𝑓𝐻 = 1.  

El factor de temperatura 𝑓𝑇 considera la temperatura del elemento durante el 

funcionamiento. Para una temperatura de funcionamiento inferior a 100°𝐶, se tiene que 

𝑓𝑇 = 1.0. 

El factor de carga 𝑓𝑊 toma en cuenta la incertidumbre en el cálculo de las cargas 

dinámicas aplicadas, y se determina en función de la velocidad lineal. Para una 

velocidad lineal 𝑣 = 0.16 𝑚/𝑠 = 9.6 𝑚/𝑚𝑖𝑛, el factor de carga es: 𝑓𝑤 = 1.5 

Por lo tanto, remplazando valores en la ecuación 35 y despejando para 𝐶. Se tiene que 

el coeficiente de carga dinámica es: 

𝐶 = (
𝑃 𝑓𝑊

𝑓𝐻𝑓𝑇𝑓𝐶𝑓𝐵
) (

𝐿

50 𝑎1
)

1
3

= (
113.3(1.5)

(1)(1)(0.81)(1)
) (

8640

50(1)
)

1
3
 

𝐶 = 1169 [𝑁] 

Finalmente, del anexo VII se especifica cuatro rodamientos lineales tipo KBK 30, los 

cuales tienen un factor adicional en la capacidad de carga estática y dinámica. La tabla 

35 muestra un resumen de los datos para los rodamientos seleccionados. 

Tabla 35. Especificaciones técnicas del rodamiento lineal KBK 30 [Propia] 

Tipo KBK 30 

Capacidad básica de carga dinámica 𝐶 = 1600 𝑁 

Capacidad básica de carga estática 𝐶0 = 2800 𝑁 

Diámetro exterior  𝐷 = 47 𝑚𝑚 

Barreno 𝑑 = 30 𝑚𝑚 

Longitud 𝐿 = 68 𝑚𝑚 

Pernos M10 
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4.3 Diseño del bastidor de la máquina 

Para el diseño del bastidor de la máquina para ensayos de impacto se opta por un tubo 

de acero estructural ASTM A36 de 40x40x2 mm, tanto para las vigas como para las 

columnas.  

En la figura 26 se muestra el diagrama de cuerpo libre del bastidor de la máquina, el 

cual se encuentra sometido a las cargas que se le transfiere a través de los soportes de 

chumacera y al peso del motorreductor. La masa del motorreductor es 𝑚𝑀 = 20.86𝑘𝑔, 

por tanto, su peso es 𝑃𝑀 = 204.64𝑁. Las reacciones en los soportes de chumaceras se 

calcularon en la sección 4.1.9.2, y son 𝑅𝐺𝑦 = 137.71𝑁 , 𝑅𝐵𝑦 = 315.59𝑁.   

 

Figura 26. Diagrama de cuerpo libre del bastidor de la máquina 

Para el análisis del bastidor por el método de elementos finitos se consideran los 

siguientes parámetros para el mallado del modelo, ver tabla 36.  

Tabla 36. Parámetros del mallado del bastidor de la máquina [Propia] 

Especificaciones del mallado del bastidor 

Tipo de malla Estructurada 

Método  Tetraedros  

N° Nodos  64184 

N° Elementos  32673 

Orden de los elementos  Cuadrática 

Tamaño de los elementos 0.05mm 

 

Como se puede observar en la figura 27, se tiene que el esfuerzo máximo equivalente 

de Von Mises es 13.354 MPa. Este esfuerzo se presenta en la viga que soporta uno de 
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los apoyos del eje de transmisión y se ubica en el punto donde el esfuerzo flexionante 

es máximo.  

 

Figura 27. Esfuerzo equivalente de Von Mises del bastidor calculado en ANSYS 

[Propia] 

Como se muestra en la figura 28, el factor de seguridad mínimo que protege al bastidor 

de la máquina frente a una falla estática es de 15. Por lo tanto, se concluye que el diseño 

del bastidor soportará los esfuerzos desarrollados satisfactoriamente. 

 

Figura 28. Factor de seguridad mínimo del bastidor calculado en ANSYS [Propia] 
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4.4 Selección del electroimán circular  

Para permitir la sujeción, elevación y liberación del impactador se opta por incorporar un 

dispositivo de electroimán circular. 

Según el catálogo del fabricante de electroimanes Selter [17], para seleccionar un 

electroimán para aplicaciones de elevación de piezas, hay que aplicar un coeficiente de 

seguridad de 3. Es decir, que el peso de la carga debe ser 3 veces inferior a la fuerza 

de tracción. Por lo tanto, se tiene que la fuerza de tracción es: 

𝐹𝑡𝑟𝑎𝑐𝑐𝑖𝑜𝑛 = 𝑊ú𝑡𝑖𝑙(𝐹𝑆) = 222.7 𝑁 (3) = 668𝑁 

Con la fuerza de tracción calculada, se procede a seleccionar del anexo IX un 

electroimán circular, el cual tiene una fuerza de tracción de 65 [daN]. La tabla 37 muestra 

un resumen de las especificaciones técnicas del electroimán seleccionado. 

Tabla 37. Especificaciones técnicas del electroimán circular Selter 

Especificaciones técnicas del electroimán circular Selter 

Tensión de alimentación 24 VDC 

Fuerza de tracción 65 daN 

Potencia 3.5 W 

Peso 0.6 kg 

 

4.5 Selección de actuadores lineales eléctricos 

Para permitir el bloqueo del impactador después del impacto inicial sobre la puntera del 

calzado de seguridad, y así evitar un segundo impacto, se opta por incorporar dos 

actuadores lineales eléctricos. 

Dado que la carga a soportar por cada uno de los actuadores eléctricos será la mitad 

del peso del impactador y considerando un factor de seguridad de 2, entonces, se tiene 

que la carga de diseño será: 

𝑃𝑑𝑖𝑠𝑒ñ𝑜 =
𝑊ú𝑡𝑖𝑙

2
∗ 𝐹𝑆 =

222.7

2
∗ 2 = 222.7 𝑁 

A partir del catálogo del fabricante Thomson, se seleccionan dos actuadores eléctricos 

lineales modelo Electrak 1S, ver anexo XI. La tabla 38 muestra un resumen de las 

especificaciones técnicas de estos actuadores.  

Tabla 38. Especificaciones técnicas del actuador lineal Thomson 

Especificaciones técnicas del actuador lineal Thomson 

Modelo  Electrak 1- S24 -09A08 
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Carga estática máxima 1300 N 

Carga dinámica máxima  225 N 

Tensión de alimentación 24 VDC 

Velocidad  40 mm/s 

Longitud de carrera  76.2 mm 

 

4.6 Diseño del sistema de control  

Una vez calculados los elementos mecánicos constitutivos de la máquina para ensayos 

de impacto en calzado de seguridad, en este subcapítulo se presenta el circuito de 

potencia, el conexionado del PLC Logo y la programación en Ladder para la 

automatización de la máquina.   

4.6.1 Descripción del automatismo 

Para permitir la elevación y descenso del impactador es necesario controlar la inversión 

de giro del motorreductor trifásico. Esto se logra invirtiendo dos de las tres fases de la 

línea de alimentación del motorreductor, mediante dos contactores que ser serán 

controlados automáticamente por el PLC LOGO. Para su accionamiento se incorporan 

tres pulsadores S1, S2 y S3, los cuales comandaran el giro a la derecha, el giro a la 

izquierda y la parada del motor, respectivamente. 

El control del mecanismo de sujeción del impactador se llevará a cabo mediante el 

accionamiento de dos pulsadores S4 y S5. El pulsador S4 permitirá energizar la bobina 

del electroimán circular para crear el campo magnético que sujetará el impactador y lo 

elevará a la altura indicada. Mientras que, el pulsador S5 al ser accionado, desactivara 

el campo magnético, permitiendo así la liberación en caída libre del impactador. 

Finalmente, Para el control de sistema de bloqueo del impactador se opta por incorporar 

un sensor de proximidad S6, el cual al detectar la presencia del impactador activará los 

dos actuadores lineales simultáneamente. Esto permitirá bloquear el impactador y así 

evitar que se produzca un segundo impacto en la puntera del calzado de seguridad. 

4.6.2 Circuito de potencia  

En la figura 29 se presenta el circuito de potencia para el arranque del motorreductor 

trifásico con inversión de giro para el sistema de elevación de la máquina y el circuito de 

potencia de los dos actuadores lineales DC para el sistema de bloqueo del impactador 

de la máquina. Estos diagramas se desarrollaron en el software CADe_SIMU. 
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Figura 29. Circuito eléctrico de potencia para el arranque de un motor trifásico con 

inversión de giro y para el accionamiento de los dos actuadores lineales DC [Propia] 

En la tabla 39 se detallan los elementos utilizados para la elaboración del circuito de 

potencia. 

Tabla 39. Elementos utilizados para la elaboración del circuito de potencia [Propia] 

Elemento  Cantidad  Identificación 

Disyuntor trifásico 1 Q 

Relé térmico trifásico  1 F1 

Contactor trifásico 2 KM1, KM2 

Motorreductor trifásico 1 M1 

Contactor bifásico 2 KM4, KM5 

Actuador lineal eléctrico DC 2 M2, M3 
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4.6.3 Diagrama de conexión del circuito de control 

En la figura 30 se presenta el diagrama de conexión para un PLC LOGO con los 

elementos electrónicos que intervendrán en el sistema de control de la máquina, según 

la asignación de entradas y salidas de la tabla 40. 

 

Figura 30. Diagrama de conexión de los elementos de entrada y salida del sistema de 

control de la máquina de impacto utilizando el software CADe_SIMU [Propia] 

Tabla 40. Asignación de entradas y salidas en el PLC LOGO [Propia] 

Símbolo Dirección Descripción 

S1 I1 Pulsador NA de giro a la derecha del motor 

S2 I2 Pulsador NA de giro a la izquierda del motor 

S3 I3 Pulsador NA de parada del motor 

F1 I4 Relé térmico NC para protección del circuito 
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S4 I5 Pulsador NA para accionamiento del electroimán de elevación  

S5 I6 Pulsador NA para desconexión del electroimán de elevación  

S6 I7 Sensor NA de proximidad para detección del impactador 

S7 I8 Pulsador NA para retroceso del vástago del actuador lineal 

KM1 Q1 Bobina del contactor KM1 

KM2 Q2 Bobina del contactor KM2 

KM3 Q3 Electroimán circular de elevación 

KM4 Q4 Bobina del contactor KM4 

KM5 Q5 Bobina del contactor KM5 

X-, X+ P1, P2 Fuente de alimentación de 24V, DC 

 

4.6.4 Programación en lenguaje Ladder 

En la figura 31 se presenta el programa en lenguaje Ladder del PLC LOGO para el 

sistema de control de la máquina, con la asignación de entradas y salidas de la tabla 

40. Este diagrama se desarrollo en el software CADe_SIMU. 

 

Figura 31. Programa en lenguaje Ladder para el sistema de control de la máquina 

para ensayos de impacto [Propia] 
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4.6.5 Selección del sensor de velocidad 

Para medir la velocidad de impacto sobre sobre la puntera de calzado de seguridad con 

una tolerancia de ±2%, se opta por incorporar un sistema compuesto por un velocímetro 

y una pantalla táctil con salida de datos, que comercializa el fabricante de máquinas 

para ensayos de impacto CADEX (ver figura 32).   

 

Figura 32. Velocímetro [6] 

Este dispositivo de medición de velocidad permite determinar el tiempo requerido para 

que una hoja de 25.4mm(1in) de ancho pase completamente a través de un haz de luz 

inmediatamente antes de que el impactador golpee la muestra. El resultado, referido 

como tiempo de entrada es medido en [ms] y mediante la ecuación 1 se determina la 

velocidad de impacto en m/s, la cual posteriormente se muestra en la pantalla. La norma 

ASTM F2418-18a, establece que la velocidad de impacto debe ser 𝑣 = 2995 ± 61𝑚𝑚/𝑠 

para crear una energía de 101.75𝐽(75𝑙𝑏𝑓), si no se cumple esta condición, la prueba de 

ensayo no será validada.  
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5 RESULTADOS, CONCLUSIONES Y 

RECOMNEDACIONES 

5.1 Resultados 

La máquina para ensayos de impacto en calzado de seguridad está estructurada en tres 

módulos funcionales los cuales son: sistema de sujeción del impactador, sistema de 

elevación del conjunto impactador, y sistema de bloqueo del impactador. Estos sistemas 

o módulos se encargan de realizar las distintas funciones que debe ejecutar el equipo y 

así satisfacer las demandas del usuario y los requerimientos establecidos en las normas 

técnicas ASTM F2412-18a y NTE INEN-ISO 20344. A partir del análisis funcional 

desarrollado en el capítulo 3, se obtuvo que las alternativa de solución más viable para 

cada sistema es: un dispositivo de electroimán, el cual permite la sujeción y liberación 

del impactador mediante magnetismo; un mecanismo de tambor ranurado y cable de 

acero que permite elevar el impactador a la altura de ensayo establecida en las normas; 

y un mecanismo compuesto por dos actuadores lineales eléctricos que permiten atrapar 

el impactador después del impacto inicial sobre la puntera del calzado de seguridad. 

Estos sistemas están ubicados en una misma estructura de bastidor e interactúan de 

forma coordinada mediante un sistema de control programado.  

Para el sistema de elevación se optó por incorporar un motorreductor ortogonal de 

tornillo sin fin y corona MOTOVARIO de 1/3 hp con una velocidad de rotación de 17 rpm 

que impulsa un tambor ranurado de 180 mm de diámetro, el cual, a su vez, permitirá 

enrollar el cable de acero alrededor de su periferia para permitir elevar el impactador. 

Para el sistema de sujeción y liberación del impactador, la máquina dispone de un 

electroimán circular marca Selter con una capacidad de sujeción de 65 daN. 

El sistema de bloqueo del impactador consta de dos actuadores lineales eléctricos 

Thomson que tienen una capacidad de carga de 1300 N. Estos actuadores permitirán 

atraparán el impactador después del impacto inicial sobre la puntera del calzado de 

seguridad y así evitar un segundo impacto.   

Para permitir desplazar el conjunto impactador a través de los ejes verticales de la 

máquina para ensayos de impacto, se seleccionaron rodamientos de guiado lineal, que, 

en contraste con los bujes, estos desarrollan fuerzas de fricción más bajas, lo que 

permite que el ensayo se ejecute con una mayor confiabilidad.  

Para el diseño del bastidor de la máquina para ensayos de impacto se optó por 

incorporar un tubo de acero estructural ASTM A36 de 40x40x2 mm, tanto para las vigas 
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como para las columnas. Mediante un análisis por elementos finitos se determinó que 

el factor de seguridad mínimo es de 15, por lo que se concluye que el bastidor soportara 

satisfactoriamente los esfuerzos inducidos durante la realización del ensayo. 

Para medir la velocidad de impacto, la máquina incorpora un velocímetro con una 

pantalla de visualización de datos CADEX modelo SB203. Este dispositivo proporciona 

la velocidad de impacto en m/s, lo cual será útil para validar si se cumple con la velocidad 

requerida en las normas técnicas que es 𝑣 = 29995 ± 61𝑚𝑚/𝑠 (117.9 ± 2.4 𝑖𝑛/𝑠). 

La altura utilizada para el ensayo de impacto en vacío establecido en las normas es de 

457mm (18 in), sin embargo, para considerar la fricción de las guías y la resistencia del 

aire se determinó que la altura a la cual debe ser realizado el ensayo de impacto es de 

1200mm. Esta altura se obtuvo de un análisis de las máquinas disponibles en el 

mercado, y es la que producirá la energía de 101.75J que establecen las normas. 

 

5.2 Conclusiones  

• Se desarrolló el diseño de una máquina para realizar ensayos de impacto en 

calzado de seguridad para el Laboratorio de Análisis de Esfuerzos y Vibraciones 

(LAEV) de la facultad de Ingeniería Mecánica de la Escuela Politécnica Nacional. 

• Esta máquina se diseñó para cumplir con los requerimientos establecidos en la 

norma técnica internacional ASTM F2412-18a (Standard Test Methods for foot 

Protection), y la norma técnica ecuatoriana NTE INEN-ISO 20344 (Equipos de 

protección personal. Métodos de ensayo para calzado).  

• El diseño de esta máquina y su futura construcción permitirá a los fabricantes de 

calzado de seguridad asegurar la calidad de sus productos y garantizar con esto 

la protección de los trabajadores del sector industrial frente a peligros potenciales 

debido a objetos que ruedan o caen desde varios niveles de altura. 

• En el Ecuador, el desarrollo de la ingeniería para construir máquinas, en especial 

aquellas de ensayo de impacto es muy limitado, por lo que este diseño es un 

gran paso para la innovación tecnológica del país y para el sector de 

manufactura de calzado de seguridad. 

• Se elaboró un documento de especificaciones técnicas de la máquina a partir de 

los resultados de la casa de la calidad y los requerimientos establecidos en las 

normas técnicas. 
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• Se realizó un análisis funcional para permitir representar y organizar las 

funciones que debe realizar la máquina para cumplir con el objetivo de realizar 

ensayos de impacto en calzado de seguridad. 

• A partir del análisis funcional y el establecimiento de la estructura modular de la 

máquina, se estableció diferentes alternativas de solución para cada módulo 

funcional, las cuales se evaluaron por medio del método ordinal de criterios 

ponderados, lo que permitió obtener un diseño conceptual preliminar de la 

máquina. 

• El diseño final consta de un módulo de sujeción del impactador a través de un 

electroimán; un módulo de elevación del conjunto impactador mediante un 

mecanismo de tambor y cable de acero; y un módulo de bloqueo del impactador 

en base a dos actuadores lineales eléctricos. 

• Se realizó un análisis de los elementos críticos de la máquina tales como: el eje 

de transmisión, el cable de acero y la estructura de bastidor para determinar el 

factor de seguridad que protege ante una falla potencial en los puntos críticos, lo 

cual garantizó una máquina con un alto grado de fiabilidad y resistencia.   

• Para el diseño final de la máquina para ensayos de impacto en calzado de 

seguridad se realizó el despliegue de los planos de conjunto y de taller de los 

elementos mecánicos constitutivos, lo cuales pueden servir para una futura 

construcción del equipo.       

• Para el sistema de control del equipo se realizó el diagrama del circuito de 

potencia de los elementos eléctricos, el diagrama de conexión del PLC LOGO y 

la programación en lenguaje Ladder, lo que permitió automatizar la máquina.  

 

5.3 Recomendaciones 

• Lubricar los elementos mecánicos tales como: eje de transmisión, chumaceras, 

guías lineales y motorreductor.  

• Se recomienda realizar el diseño de una cabina de protección para evitar la 

salpicadura de objetos peligrosos durante la realización del ensayo de impacto. 

• Se recomienda realizar un análisis de la deformación y resistencia de la puntera 

ensayada mediante un análisis por elemento finitos para tener una base de datos 

y compararlos con los resultados obtenidos en una prueba de impacto real.  
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• Se recomienda realizar un análisis de costos de materiales y elementos 

normalizados actualizados antes de iniciar con una futura construcción de la 

máquina.  

• Se recomienda la realización de un plan de mantenimiento preventivo y 

correctivo para cada sistema que conforma la máquina.  
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7 ANEXOS 

ANEXO I: CASA DE LA CALIDAD  

 

 

Figura 33. Casa de la calidad [Propia] 
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ANEXO II: CABLE DE ACERO  

 

Figura 34. Especificaciones técnicas del cable de acero 6x19 A/A [20] 
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ANEXO III: GRILLETE PARA CABLE G-450 

 

Figura 35. Especificaciones técnicas del grillete forjado para cable G-450 [21]  

ANEXO IV: GUARDACABO REFORZADO VULKAN G-414 

 

Figura 36. Hoja técnica del guardacabo Vulkan G-414 [22] 
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ANEXO V: ESPECIFICACIONES TÉCNICAS DEL 

MOTORREDUCTOR ORTOGONAL MOTOVARIO NMRV 050 

 

Figura 37. Especificaciones técnicas del motorreductor ortogonal Motovario NMRV 

050 [CONREPSA] 
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Figura 38. Dimensiones del motorreductor ortogonal Motovario NMRV 050 

[CONREPSA] 



VI 
 

ANEXO VI: CATÁLOGO DE CHUMACERAS ISB  

 

Figura 39. Selección de rodamientos de chumacera [23]  [24] 
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ANEXO VII: CATÁLOGO RODAMIENTOS PARA SISTEMAS DE 

GUIADO LINEAL NSB  

 

Figura 40. Selección de rodamientos para sistemas de guiado lineal [13] 
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ANEXO VIII: BARRA PERFORADA  

 

Figura 41. Especificaciones técnicas de la barra perforada [24] 

ANEXO IX: ESPECIFICACIONES TÉCNICAS DEL 

ELECTROIMÁN CIRCULAR 

 

Figura 42. Selección del electroimán circular para el sistema de sujeción de la 

máquina [17] 
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ANEXO X: ESPECIFICACIONES TÉCNICAS DEL EJE DE 

TRANSMISIÓN 

 

Figura 43. Selección del eje de transmisión [25]  

ANEXO XI: ESPECIFICACIONES TÉCNICAS DEL ACTUADOR 

ELÉCTRICO LINEAL 

 

Figura 44. Selección del actuador lineal eléctrico para el sistema de bloqueo de la 

máquina [26] 
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ANEXO XII: PLANOS DE CONJUNTO Y TALLER  
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T. MATERIAL DESCRIPCIÓN

33 Bandera de velocidad FIM-
MPEI-130 1 ACERO ASTM 

A36
Para medicion de la 
velocidad de impacto

32 Velocímetro Ninguna 1 Aluminio 
Módulo de 

velocimetro con 
pantalla CADEX

31 Soporte para sensor de 
velocidad 1 Acero ASTM 

A36
Soporte para ubicar 

el sensor de 
velocidad al bastidor

30 Actuador eléctrico lineal Ninguna 2 varios
Thomson Linear 
electrak S24-
09A08-03-CAA 

29 B18.22M - Plain washer, 
10 mm, narrow

ASME B 
18.22M 1 Acero al 

carbono M10

28 Horquilla de sujeción FIM-
MPEI-100 1 Acero AISI 

1020 CD
Segun norma 
F2412-18a

27 Chaveta del tambor
FIM-

MPEI-010
/DIN 
6885

1 Acero AISI 
1018 CD

Rectangular de 
8x7x90mm

26 Chaveta del 
Motorreductor

FIM-
MPEI-020

/DIN 
6885

1 Acero AISI 
1018CD

Rectangular de 
8x7x50mm

25 ISO 4018 - M8 x 16-
WN ISO 4018 4 Acero al 

carbono M8x16

24
B18.2.4.2M - Hex nut, 
Style 2,  M10 x 1.5, 
with 16mm WAF --D-N

ASME B 
18.2.4.2M 4 Acero al 

carbono M10x1.5x40

23
B18.2.3.1M - Hex cap 
screw, M10 x 1.5 x 40 
--40C

ASME 
B18.2.3.1

M
4 Acero al 

carbono M10x1.5x40

22 B18.22M - Plain washer, 
10 mm, regular

ASME 
B18.22M 4 Acero al 

carbono M10 

21 Base del motorreductor 2 Acero ASTM 
A36

Tubo cuadrado de 
40x40x20mm

20 Base Chumacera 2 Acero ASTM 
A36

Tubo cuadrado de 
40x40x20mm

19 Bloque impactador 
acople 2 2 Acero ASTM 

A36
Tubo cilindrico de 
10mm de diametro

18 Pestillo de seguridad FIM-
MPEI-090 1 Acero ASTM 

A36

17 Cable de acero 1 Acero de 
arado 6x19 A/A

16
B18.3.1M - 6 x 1.5 x 
25 Hex SHCS -- 
25NHX

ASME 
B18.3.1M 19 Acero al 

carbono M6x1.5x25

15 Gancho Forjado Ninguna 1 Hierro 
forjado M12x1.5x10

14 Soporte del bloque 
impactador

FIM-
MPEI-050 1 Acero AISI 

1020 

13 Electroimán Circular Ninguna 1 Aluminio Selter de 65[daN]

12 B27.7M - 3AM1-25 ANSI/ASME 
B27.7M 1 Acero al 

carbono 3AM1-25

11 Rodamiento para guiado 
lineal ISO 4 Varios Rodamiento NSB 

modelo KBK 30

10 Cilindro Impactador FIM-
MPEI-080 1 Acero AISI 

1020 CD Norma f2412-18a

9 Acople del impactador FIM-
MPEI-070 1 ACERO AISI 

1020 CD
Módulo acople del 
cilindro impactor

8 Bloque Impactador FIM-
MPEI-060 1 Acero AISI 

1020 CD Norma F2412-18a

7 Eje guía FIM-
MPEI-120 2 Acero AISI 

1018CD
Barra perforada 

30x20mm

6 Tambor ranurado FIM-
MPEI-030 1 Acero ASTM 

A53
Tambor de 180mm 

de diametro 

5 Motorreductor Ninguna 1 varios
Motovario NMRVX 
050 de 1/3hp y 

17rpm 

4 Eje de transmision FIM-
MPEI-040 1 Acero AISI 

1018 CD

3 Chumacera ISB ISO 2 varios UCP-205

2 Bancada FIM-
MPEI-140 1 Acero ASTM 

A36
Tubo cuadrado de 

40x40x2mm

1 Placa Base FIM-
MPEI-110 1 Acero ASTM 

A36 norma F2412-18a
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