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Resumen 
 

 

El presente trabajo de tesis fue creado con el objetivo de crear una relación entre las materias de 

diseño de elementos de máquinas y el análisis de los elementos finitos, mediante el análisis de 

caso de un eje, mismo en el que se abordan temas como diseño de elementos de máquinas, teoría 

de falla y análisis de los elementos finitos por medio del software de Ansys Workbench y su 

modelador SpaceClaim en su versión para estudiantes. 

El análisis de los elementos finitos es una técnica de simulación por computadora comúnmente 

empleada en ingeniería para el diseño de elementos mecánicos, teoría de falla, mejora de 

productos, aplicaciones industriales y en la simulación de sistemas físicos o biológicos 

complejos. Esta técnica tiene la capacidad de predecir el comportamiento de un elemento, 

cuerpo o sistema ante ciertas perturbaciones que inciden sobre él mediante simulaciones por 

computadora sin la necesidad de realizar pruebas reales, lo que se traduce en reducción de costos 

derivados de pruebas físicas.  

El análisis de los elementos finitos y teoría de falla son herramientas indispensables para el 

diseño de elementos de máquinas, razón por la cual son fundamentales en la formación del 

Ingeniero Mecánico Automotriz. Estas herramientas son utilizadas para delimitar la solución de 

un problema, con el objetivo de crear diseños óptimos de elementos, estructuras o sistemas que 

cumplan con requerimientos específicos ante ciertas condiciones de funcionamiento. Las bases 

fundamentales para diseñar cualquier elemento mecánico se rigen por las propiedades 

mecánicas de los materiales, procesos de fabricación y montaje de estos. Por lo que, en este 

trabajo de tesis se presenta el estudio de caso de un eje, además de una pequeña recopilación de 

la literatura disponible sobre el diseño de ejes, aplicando la teoría de falla mediante la teoría de 

Von Mises y complementada con un análisis de los elementos finitos en el software de Ansys 

Workbench para la respectiva comprobación y justificación del eje propuesto como resultado 

final de este estudio. En cada apartado respectivo al desarrollo de este trabajo, se describe cada 

uno de los pasos realizados así como las herramientas empleadas, al igual que recomendaciones 

derivadas de la investigación previa y como resultado de la experiencia generada en este trabajo 

de tesis para que el lector pueda comprender esto de forma didáctica y autónoma. 
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1 Introducción 
 

El diseño de elementos de máquinas es parte integral en el área del diseño mecánico. Un 

ingeniero de diseño es el encargado de elaborar elementos, aparatos o sistemas con la finalidad 

de satisfacer necesidades específicas o como solución a un problema en particular. 

Una máquina puede definirse como un aparato formado por unidades interrelacionadas llamadas 

elementos de máquinas, con el objetivo de transformar movimientos y fuerzas. La relación entre 

fuerzas y movimientos distingue el diseño de máquinas del estructural, un diseño estructural 

solo considera fuerzas estáticas, mientras que el diseño de máquinas incluye además el análisis 

de las cargas dinámicas asociadas al movimiento, masa y geometría de cada elemento [1]. 

 Los principales usos del diseño mecánico son: 

• Para la manufactura: procesos para la creación de máquinas o partes mecánicas. 

• Para el ensamble: conjunción de piezas para la creación de una máquina. 

• Rediseño ergonómico: actualización de piezas con finalidad de comodidad. 

• Programas de mantenimiento: procedimientos, frecuencias, parámetros, reemplazos con 

fines de eficiencia. 

El análisis de elementos finitos FEA (por sus siglas en inglés) es la técnica de simulación por 

computadora empleada en ingeniería, comúnmente utilizada para el diseño de elementos, teoría 

de falla, mejora de productos, aplicaciones industriales y en la simulación de sistemas físicos o 

biológicos complejos para predecir el comportamiento de cada elemento. 

Este análisis emplea el Método de los Elementos Finitos (MEF), el cual consiste en la 

aproximación de ecuaciones diferenciales ordinarias y parciales complejas mediante una técnica 

computacional empleada para dar soluciones aproximadas a problemas matemáticos con valores 

límite en los diversos campos de la ingeniería. Un problema matemático con valores límite, es 

aquel, donde una o más variables dependientes deben satisfacer el dominio conocido de 

variables independientes y las condiciones específicas en el límite del dominio de una ecuación 

diferencial, según la definición del problema [2]. 

Los elementos finitos son la división de un cuerpo, estructura o dominio en un número finito de 

subdominios no-intersectantes entre sí. Dentro de estos elementos se encuentra una serie de 

puntos denominados nodos, los cuales son los puntos de unión de cada elemento con sus 

adyacentes. Dependiendo del tipo de relación de adyacencia entre un conjunto de nodos este se 

denomina malla, así el conjunto de elementos finitos se define como discretización. 

Capítulo 1 
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El procedimiento general para la formulación de un análisis de elemento finito que da solución 

a un problema físico mediante software especializado es común en los diferentes análisis que 

requieren una discretización, sea un análisis estructural, transmisión de calor, flujo de fluidos, 

entre otros. Este procedimiento consiste en tres pasos: pre-procesamiento, procesamiento o 

solución y post-procesamiento, mismos procesos que serán descritos más adelante [2]. 

Para la solución de problemas, el CAD (por sus siglas en inglés) es un medio para la creación 

fácil de modelos para FEA, es así que existen diversos softwares comerciales para la simulación 

de FEA como lo son: SolidWorks Simulation, Algor, AutoFEM, NASTRAN, ABAQUS, 

ANSYS, LS-DYNA, etc. 

Como software de estudio en este trabajo de tesis se eligió Ansys Workbench, ya que es un 

software diseñado para ser una plataforma amigable para el usuario y así mismo se integra 

adecuadamente a la simulación de ingeniería avanzada para diversas aplicaciones en los 

diferentes campos de la ingeniería. Es un software muy confiable y preciso debido a los métodos 

numéricos y ecuaciones complejas que emplea, además de ofrecer una conexión con diversos 

softwares de CAD y emplea como base los procesos generales antes mencionados.    

Con esto se realiza el diseño de elementos mecánicos en Ansys, específicamente en el diseño 

de ejes, mediante el estudio de caso de un eje de forma analítica y un análisis de elementos 

finitos llevado a cabo mediante el Software ANSYS Workbench, con la finalidad de comparar 

los resultados y comprender el desarrollo de los métodos de solución aplicados a los elementos. 

 

1.1 Planteamiento del problema 
 

Es de suma importancia que el Ingeniero Mecánico Automotriz egresado de la Universidad 

Tecnológica de la Mixteca tenga un amplio panorama y conocimiento del diseño de elementos 

mecánicos, ya que los autos, máquinas o estructuras están compuestas de diversos elementos 

mecánicos que cumplen con requerimientos (esfuerzos, resistencia de materiales, 

deformaciones, etc.) y funciones específicas. 

Con base en el temario de otras carreras se puede observar que para cubrir los temas de estas 

materias de forma satisfactoria se emplean dos años y para cubrir los mismos en la carrera de 

Ingeniería Mecánica Automotriz solo es la mitad de tiempo. Por lo que se define como 

problemática la falta de tiempo y material complementario para cubrir el temario de forma 

satisfactoria en las materias de diseño mecánico y elemento finito; específicamente el diseño de 

elementos mecánicos, teoría de falla y análisis de elementos finitos, debido a la complejidad e 

importancia de las materias para la correcta formación del Ingeniero Mecánico Automotriz. 

Por lo anterior, este trabajo de tesis pretende desarrollar el estudio de caso para el diseño de ejes, 

con la finalidad de aplicar el análisis de los elementos finitos y teoría de falla. A este estudio de 
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caso se aplica la metodología de análisis para el diseño de ejes como solución analítica para 

posteriormente comprobar la solución numérica como parte del análisis de los elementos finitos. 

De acuerdo con la literatura, para el diseño de elementos de máquinas se emplean ecuaciones 

lineales simples, para así dar soluciones a estas cuando la geometría lo permita (elementos 

lineales o tipo viga), en caso de geometrías complejas se emplea el MEF, que hace la 

simplificación de las ecuaciones, lo que implica cierto error. Es por esto por lo que los elementos 

de geometría compleja son solucionados mediante software especializado, este divide 

(discretiza) el elemento en tetraedros, hexaedros o pirámides según el método de solución 

empleado para que mediante iteraciones se llegue a una solución aproximada, la cual depende 

del refinamiento de malla que aproxima cada vez más la solución. 

Una vez comprendido el método analítico requerido para el diseño de ejes, se realiza el diseño 

del elemento en el CAD SpaceClaim para posteriormente realizar la simulación del análisis de 

elementos finitos con el objetivo de comparar resultados y plantear el desarrollo empleado en 

este trabajo de tesis, donde se describan claramente los pasos para llevar a cabo el análisis 

mediante software. 

 

1.2 Justificación 
 

Es importante que en la vida laboral o en la etapa profesional, el Ingeniero Mecánico Automotriz 

comprenda la importancia que tiene el diseño de elementos de máquinas, con la finalidad de que 

éste cuente con las herramientas y conocimientos necesarios para ser capaz de proponer el 

diseño de elementos mecánicos en el automóvil, la industria o en cualquier área de la ingeniería 

con el objetivo de mejorar los elementos ya existentes que presenten fallas o crear diseños 

completamente nuevos que sean más eficientes. 

La materia de diseño de elementos de máquinas se basa en estudiar el comportamiento de un 

elemento u objeto para así predecir sus comportamientos ante ciertas perturbaciones que inciden 

sobre él. Esté trabajo de tesis tiene como objetivo crear un vínculo específicamente entre el 

diseño de elementos mecánicos y el análisis de elementos finitos para el estudio de ejes, 

mediante la comprobación de la parte numérica respecto a la parte analítica. El método de los 

elementos finitos es un método numérico empleado para dar solución a problemas de ingeniería 

y física, estos se pueden resolver mediante análisis estructurales, potenciales magnéticos, de 

transferencia de calor o flujo de fluidos. 

Según el tipo de sistema a analizar y dependiendo de su geometría o condiciones complejas que 

lo rigen es posible no obtener soluciones matemáticas analíticas para simular la respuesta del 

sistema físico. Una solución matemática analítica es aquella dada por una expresión matemática 

que da solución a valores desconocidos en cualquier parte del elemento o sistema. 
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Por tanto, este tipo de análisis es resuelto por métodos numéricos como lo es, el método de 

elementos finitos ya que este puede aproximar la solución a estas ecuaciones. Esta solución se 

da mediante la discretización del elemento, dando como resultado un sistema de ecuaciones 

algebraicas simultáneas en lugar de ecuaciones diferenciales como la solución analítica. Es 

decir, el método produce valores aproximados a las incógnitas en números discretos según los 

nodos. 

En función de las observaciones anteriores, para este trabajo de tesis se implementa la teoría de 

falla para dar solución al diseño de ejes de forma analítica y complementaria con su análisis de 

elementos finitos en Ansys Workbench, con la finalidad de plasmar el desarrollo que conlleva 

cada una de estas soluciones, dejando evidencia de lo realizado en el desarrollo de este trabajo 

de tesis, mismo que servirá como material de consulta en la materia de diseño de elementos 

mecánicos y elementos finitos, ya que incita y motiva al lector dándole las herramientas y 

conocimientos necesarios para comprender el método de una manera autodidacta. 

 

1.3 Hipótesis 
 

Con la implementación del software Ansys Workbench se desarrollará una metodología para el 

diseño de elementos mecánicos, misma que será validada analíticamente para el caso de diseño 

de ejes. 

 

1.4 Objetivos 
 

1.4.1 Objetivo general 

 

Describir el proceso de diseño de ejes mediante teoría de falla y el análisis de los 

elementos finitos en el software de Ansys Workbench, para corroborar los 

resultados numéricos con la parte analítica. 

 

1.4.2 Objetivos específicos 

 

I. Documentar información sobre el diseño de ejes y la metodología que se 

aplicará en este trabajo de tesis. 
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II. Elegir un estudio de caso de ejes en el que se pueda aplicar el diseño desde 

la fase inicial. 

 

III. Aplicar la teoría de falla para dar solución analítica al estudio de caso 

elegido y plantear las diversas consideraciones de diseño tomadas. 

 

IV. Proponer dimensiones finales y estandarizadas para la geometría que rige 

al eje como resultados de la solución analítica, tomando en cuenta los 

requerimientos establecidos por el estudio de caso. 

 

V. Realizar un análisis de los elementos finitos en el software de Ansys 

Workbench, aplicando la metodología general para la elaboración de este. 

 

VI. Interpretar los resultados obtenidos y analizar el comportamiento del eje. 

 

VII. Documentar en el desarrollo de este trabajo de investigación la 

metodología empleada para el diseño de ejes. 

 

1.5 Metas 
 

I. Conocer e identificar la importancia del análisis de elementos finitos en la actualidad. 

 

II. Aplicar el análisis de los elementos finitos y teoría de falla en el diseño de elementos de 

máquinas (específicamente en ejes). 

 

III. Identificar las características de los diferentes elementos que inciden en un eje (engranes, 

poleas, catarinas, cuñas y ranuras), con la finalidad de determinar las fuerzas que estos 

ejercen y la distribución de par torsional en ejes.  

 

IV. Documentar la metodología empleada en este trabajo de tesis, así como plantear las 

diversas consideraciones de diseño tomadas con base en diversos autores y como 

experiencia adquirida en el desarrollo del estudio de caso elegido. 

 

V. Corroborar los resultados numéricos obtenidos del análisis de los elementos finitos con 

los resultados analíticos obtenidos mediante la teoría de falla, para definir si las 

consideraciones de diseño tomadas y si los requerimientos establecidos por el estudio de 

caso son válidos. 

 



 

 

Universidad Tecnológica de la Mixteca  Página | 6  

 

1.6 Metodología 
 

Para la elaboración de este trabajo de tesis se emplea el método de investigación para ingenierías 

basado en la metodología de la investigación científica desarrollada por Canales [3]. 

En la Figura 1.1 se presenta el esquema que consta de 7 etapas. 

Estas fases de la metodología de la investigación elegida consisten en: 

I. Documentación. Consiste en realizar la búsqueda, recolección y clasificación de 

información sobre: teoría de falla, método de los elementos finitos, manuales de mallado, 

diseño de ejes y manuales de introducción al análisis de los elementos finitos mediante 

el software Ansys Workbench. La información recabada es utilizada para desarrollar el 

marco teórico, estado del arte, así como aclarar y definir las bases para el desarrollo de 

la tesis, con la finalidad de crear un panorama general sobre los métodos y pasos 

empleados en dichos temas. 

 

II. Determinación del problema. Se determina específicamente como problema de 

investigación la falta de tiempo y material complementario para cubrir el temario de 

forma satisfactoria en las materias de diseño mecánico y elemento finito; 

específicamente el diseño de elementos mecánicos, teoría de falla y elementos finitos, 

debido a la complejidad e importancia de las materias para la correcta formación del 

Ingeniero Mecánico Automotriz. 

 

III. Creación de la hipótesis. Para este trabajo de tesis la hipótesis planteada es la siguiente: 

• Con la implementación del software Ansys Workbench se podrá desarrollar una 

metodología para el diseño de elementos mecánicos, misma que será validada 

analíticamente para el caso de diseño de ejes. 

 

IV. Definición del método. Se emplea la teoría de falla para el diseño de elementos de 

máquinas, así como FEA, la técnica de simulación por computadora empleada en 

ingeniería, comúnmente utilizada para el diseño de elementos, mejora de productos, 

Figura 1.1. Metodología de la investigación empleada para este trabajo de tesis [3]. 



 

 

Universidad Tecnológica de la Mixteca  Página | 7  

 

aplicaciones industriales y en la simulación de sistemas físicos o biológicos complejos 

para predecir el comportamiento de cada elemento. Este análisis emplea el Método de 

los Elementos Finitos, el cual consiste en la aproximación de ecuaciones diferenciales 

parciales complejas mediante una técnica computacional empleada para dar soluciones 

aproximadas a problemas matemáticos con valores límite en los diversos campos de la 

ingeniería. 

 

V. Resolución, validación y verificación. El estudio de caso elegido para ejes se soluciona 

analíticamente aplicando la teoría de falla y dichos resultados validarán la parte 

numérica derivada del análisis de los elementos finitos mediante el software de Ansys 

Workbench, donde, el elemento a analizar es sometido a diferentes perturbaciones que 

inciden sobre él según los requerimientos del problema, para así conocer el 

comportamiento del elemento ante dichas perturbaciones. 

 

VI. Análisis de resultados y conclusiones. Una vez analizados los resultados obtenidos se 

describe el desarrollo empleado para el diseño de elementos mecánicos en Ansys 

Workbench. Si un objetivo o meta no se cumple en su totalidad se plantean posibles 

soluciones al problema o justificaciones al por qué no fue posible su resolución total. 

Brevemente, se formulan ideas que enriquecen el tema de investigación para simplificar 

pasos o hacer más efectiva la solución. 

 

VII. Redacción del informe final. Una vez concluido el proceso del análisis de investigación 

se realiza la redacción del documento de tesis. Este debe cumplir con el objetivo 

fundamental de comunicar con la mayor claridad y coherencia posible los resultados, 

descubrimientos, comprobaciones o análisis logrados a lo largo de todo el proceso de 

investigación mediante el análisis de caso para el diseño de elementos mecánicos (ejes) 

en Ansys Workbench, como resultado final. 

 

1.7 Estructura de la tesis 
 

Este trabajo de tesis está conformado por seis capítulos, los cuales se especifican brevemente a 

continuación: 

• Capítulo 1. Introducción al tema de investigación, enfatizando la importancia del diseño 

de elementos mecánicos en la formación académica del Ingeniero Mecánico Automotriz. 

También se presenta el planteamiento del problema, justificación de este, hipótesis, 

objetivos, metas y la metodología a seguir para el desarrollo de este trabajo de tesis. 
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• Capítulo 2. En este capítulo se expone la investigación documental y se detallan los 

hechos correlacionados que dieron origen al diseño de elementos de máquinas, así como 

la importancia del análisis de elementos finitos. Además, se incorpora información sobre 

la teoría de falla y el software de Ansys, mismo que será empleado para el desarrollo de 

este trabajo de tesis. 

 

• Capítulo 3. En este capítulo se presenta toda la teoría (leyes, teoremas, definiciones y 

conceptos) e información en la que se fundamenta el desarrollo de la tesis. Se efectúa un 

repaso a temas como: procedimiento general para el diseño de ejes, materiales para ejes, 

fuerzas ejercidas sobre un eje, la teoría de falla de Von Mises y las ecuaciones necesarias 

para realizar el diseño de un eje. Asimismo, se describen los pasos que se deben realizar 

para el análisis de los elementos finitos en Ansys y como corroborar los resultados de 

este mediante técnicas de mallado adecuado y valores preliminares que garanticen que 

el análisis es el correcto. 

 

• Capítulo 4. En este capítulo se encuentra el desarrollo matemático del estudio de caso 

para ejes y su respectivo desarrollo descriptivo para realizar el análisis de los elementos 

finitos en Ansys Workbench.  

 

• Capítulo 5. En este capítulo se muestran los resultados analíticos, gráficos y numéricos 

obtenidos a través de la teoría de falla para el diseño de ejes y el análisis de los elementos 

finitos. 

 

• Capítulo 6. Finalmente, en este capítulo se exponen las conclusiones de acuerdo con los 

resultados obtenidos con la elaboración de la tesis. También, se establecen propuestas y 

recomendaciones para hacer más eficiente el proceso de diseño. 
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2 Estado del arte 
 

2.1 Antecedentes del Elemento Finito 
 

El elemento finito no es el principal origen de la representación de un dominio dado, como la 

discretización de un elemento. El valor de π fue estimado por los antiguos matemáticos, 

considerando que el perímetro de un polígono inscrito en un círculo se aproxima a la 

circunferencia del último. Ellos predijeron el valor de π con aproximación de casi 40 dígitos, 

representando al círculo como un polígono de un número finitamente grande de lados. En los 

tiempos modernos, la idea encontró aplicación en el análisis estructural de aeronaves, donde, 

por ejemplo, alas y fuselaje son tratados como ensambles de largueros, revestimiento y paneles 

de corte [4]. Los descubrimientos que dieron pie al método del elemento finito se debieron a los 

avances en el análisis estructural de las aeronaves [5]. 

En 1941, Hrenikoff introdujo el llamado método armazón o método de trabajo de marco, como 

solución a problemas de elasticidad, en el cual un medio elástico plano se representó como un 

conjunto de barras y vigas. En 1943 Courant empleó un ensamble de elementos triangulares, el 

principio de mínima energía potencial total para ensamble de elementos triangulares y el 

principio de mínima energía potencial total para estudiar el problema de torsión de St. Venant. 

Aunque ciertas características del elemento finito fueron encontradas en los trabajos de 

Hrenikoff en 1941 y Courant en 1943, su primera presentación se atribuye a Kelsey en l960 y a 

Turner, Clough, Martin y Topp en 1956 [4]. Clough fue el primero en emplear la terminología 

de elemento finito en 1960 y a finales de esta década, el análisis por elementos finitos se aplicó 

a problemas no lineales y de grandes deformaciones. Así mismo, en 1972 se publicó el libro de 

Oden sobre problemas continuos no lineales [5]. 

 

2.2 Ansys para el diseño de elementos de máquinas aplicado en el 

automóvil 
 

Ansys es un software para el análisis de diversos sistemas mediante simulaciones, con un gran 

impacto en la ingeniería. En versiones antiguas de modelado y análisis, Ansys no disponía de 

Capítulo 2 
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un entorno muy amigable, ya que, exigía conocimientos de lenguajes de programación para la 

elaboración de los modelos y para la ejecución del análisis. 

Con el paso del tiempo, Ansys ha desarrollado una plataforma muy cómoda y amigable para el 

desarrollo de proyectos, esta plataforma es Ansys Workbench, en la cual se encuentran 

contenidos todos los módulos que componen este software, mismos que son de fácil 

comprensión y ejecución. Esta plataforma se encuentra disponible a partir de la versión 12.1 de 

Ansys. 

Actualmente, uno de los retos que enfrenta la industria automotriz, es la optimización de los 

componentes que integran un vehículo con el objetivo de incrementar su eficiencia, una 

reducción de emisiones de 𝐶𝑂2 a la atmósfera y reducción de sistemas en vehículos eléctricos, 

esto mediante la reducción de peso de los componentes de tal modo que las propiedades 

mecánicas de estos no se vean afectados. La optimización de estos componentes se lleva a cabo 

mediante el rediseño o creación de los elementos que componen el automóvil. Un software de 

diseño tiene un alto impacto en la industria automotriz, debido a que estos permiten acelerar el 

tiempo y reducir costos que derivan de pruebas de resistencia. Las herramientas de Ansys tienen 

la capacidad de analizar y simular sistemas o elementos completos ante condiciones de trabajo 

específicas. 

El análisis más común empleado en Ansys Workbench para el diseño de elementos de máquinas 

se describe brevemente a continuación. 

Análisis de esfuerzos en Ansys Workbench: 

Para analizar esfuerzos se deben tener materiales con características propias, para esto, Ansys 

Workbench cuenta con una librería (Engineering Data) que contiene algunos materiales y sus 

características. 

Una vez que se define el material a utilizar en el proyecto, el modelo y la geometría, el siguiente 

paso es ubicar la fuerza o fuerzas necesarias que provocan esfuerzos y deformaciones en el 

mecanismo. 

• Definición del modelo: en este paso se elabora el modelo mediante CAD, según los 

requerimientos y especificaciones de diseño, en Ansys Workbench se puede modelar el 

elemento mediante su modelador SpaceClaim o en su defecto, importar el modelo desde 

algún otro modelador CAD, como SolidWorks. 

• Asignación de condiciones de frontera y/o sujeciones: se definen las condiciones que 

rigen al modelo. 

• Asignación de materiales: se seleccionan los materiales requeridos. 

• Mallado: un análisis de cuerpos deformables implica realizar un mallado adecuado ya 

que es muy importante para que los resultados sean más confiables y se pueda observar 

claramente el comportamiento del cuerpo. Aquí se debe tener en cuenta que un mallado 

grueso no tendrá resultados tan buenos y el mallado fino dará una solución más exacta. 
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• Aplicación de fuerzas: las fuerzas que inciden sobre el cuerpo son especificadas como 

requisito para el análisis. 

• Solución: para dar solución se deben de cumplir todos los pasos anteriores y especificar 

las variables de interés, para posteriormente ejecutar el análisis mediante el icono de 

solución “solve” para que el programa realice el análisis y así obtener los resultados. 

 

 

2.3 Diseño de elementos de máquinas 
 

En la ingeniería el diseño abarca varios campos (diseño mecánico, eléctrico, aeroespacial, 

industrial, etc.), entre ellos el diseño de elementos de máquinas particularmente para este trabajo 

de investigación. Una máquina puede definirse como un aparato formado de unidades 

interrelacionadas entre sí, llamadas elementos de máquina, que están conectadas con el objetivo 

de transformar movimientos y fuerzas. Esta relación entre fuerzas y movimiento distingue el 

diseño de máquinas del de estructuras; en este último sólo se consideran fuerzas estáticas, 

mientras que para el primero, se incluye además el análisis de las cargas dinámicas asociadas al 

movimiento, masa y geometría de cada elemento; de aquí la importancia de los prerrequisitos 

de la materia [1]. 

El diseño tiene como principal objetivo el satisfacer una necesidad, donde para garantizar un 

diseño óptimo este debe ser planeado. Según la necesidad a satisfacer se toman decisiones en 

cuanto a materiales, geometrías, dimensiones, tratamientos termoquímicos y superficiales, 

método de manufactura y el costo que implica la fabricación del elemento o dispositivo. La vida 

útil de un componente mecánico se relaciona con el esfuerzo y la resistencia. 

Un ingeniero encargado del diseño de elementos de máquinas es aquel que como consecuencia 

de una necesidad rediseña o crea elementos con funciones y requerimientos específicos, con la 

finalidad de crear una nueva máquina o simplemente mejorar sus elementos. Todo esto se logra 

mediante un análisis estático o dinámico del elemento, en la actualidad existen diversos 

softwares que facilitan y ayudan a comprender de manera gráfica los diversos comportamientos 

que sufre un elemento sometido a diversas perturbaciones o factores que inciden sobre él. 

Las principales consideraciones para el diseño de un elemento son: resistencia, deflexión, peso, 

dimensiones, forma, desgaste, lubricación, corrosión, costo, vida útil, fricción, etc. Según 

Budynas y Nisbett [6], existen fases e interacciones para el proceso de diseño. 
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La delimitación del problema es más específica y debe incluir todas las especificaciones del 

objeto a diseñar. En ciertos casos la resistencia requerida por un elemento es una limitante para 

determinar su geometría y dimensiones. En consecuencia, las tolerancias cubren variaciones 

dimensionales e intervalos de rugosidad superficial, así como la variación de propiedades 

mecánicas como consecuencia de tratamientos térmico u otras operaciones de procesamiento.  

Una vez delimitado el problema y en la síntesis del problema es necesario crear planos de diseño, 

cálculos de diseño, pruebas, etc., que son los puntos por evaluar en el proceso para que mediante 

iteraciones sucesivas se garantice que la necesitad junto con sus limitaciones sean cumplidas y 

así finalmente presentar el diseño. Es muy importante que este diseño sea con base en una buena 

teoría, para proporcionar bases racionales. 

 

2.4 Diseño de ejes 
 

El diseño de ejes es uno de los temas importantes en la industria automotriz, ya que consiste en 

calcular el diámetro y la geometría de un eje con la finalidad de garantizar rigidez y resistencia 

óptima cuando se transmite potencia bajo ciertas condiciones de carga. En el diseño de ejes se 

consideran los ejes y flechas ya que son barras sometidas a cargas de flexión, tensión, 

compresión, esfuerzos o torsión.  

Figura 2.1. Proceso de diseño mediante retroalimentación e iteración [6]. 
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Una flecha es un elemento rotatorio, comúnmente de sección transversal circular con la finalidad 

de transmitir potencia o movimiento rotacional, constituye el eje de rotación u oscilación de 

elementos mecánicos como engranes, poleas, volantes de inercia, manivelas, catarinas, entre 

otros [6]. 

Un eje (o árbol) es un componente en el que inciden dispositivos mecánicos con la finalidad de 

transmitir movimiento rotatorio y potencia o simplemente funcionar como un elemento tipo 

barra (estático), generalmente esta potencia se transmite desde un motor (eléctrico o de 

combustión interna) a otras partes del sistema que requieran movimiento rotatorio. En la 

industria existen diversos diseños de ejes, ya que estos se realizan para cumplir un propósito 

específico, por lo que la geometría de este depende de los elementos acoplados como los son; 

cojinetes, engranes, rodamientos, catarinas u otros elementos de transmisión de potencia o como 

sujeción. Por otra parte, el método recomendado para diseñar y analizar ejes de material dúctil 

es la teoría de falla por energía de distorsión máxima (Von Mises), ya que no predice falla bajo 

presión hidrostática y concuerda con el comportamiento dúctil. Por lo que, es la teoría más 

empleada cuando se involucran materiales dúctiles, a menos que se especifique otra cosa [7]. 

Según Norton [8] para el diseño de ejes existen las siguientes condiciones generales: 

1. Para garantizar deflexiones y esfuerzos mínimos, la longitud de los ejes debe mantenerse 

lo más corta posible, así como minimizar los voladizos.  

2. Una viga o eje en voladizo presenta mayor deflexión que una simplemente soportada 

(montada sobre silletas) aun con las mismas longitudes, cargas y secciones transversales, 

por lo que deben utilizarse montajes sobre silletas a menos que los requerimientos de 

diseño exijan un eje en voladizo. 

3. Un eje hueco presenta una mejor rigidez específica, así como mayores frecuencias 

naturales que un eje sólido, pero con mayor costo y diámetro. 

4. Se recomienda ubicar los incrementos de esfuerzos alejados de las regiones con 

momentos de flexión altos, minimizar sus efectos con radios y alivios generosos. 

5. Si se necesita minimizar la deflexión, el material indicado sería un acero al bajo carbono, 

puesto que su rigidez es tan alta como la de aceros más costosos, mientras que un eje 

para bajas deflexiones suele tener esfuerzos mínimos. 

Figura 2.2. Eje montado en cojinetes [6]. 
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6. Las deflexiones en los engranes contenidos sobre el eje no deberán exceder 0.005 in 

aproximadamente, en tanto que la pendiente relativa entre los ejes de los engranes debe 

ser menor de 0.03° aproximadamente. 

7. Si se emplean cojinetes de manguito simple, la deflexión a través de la longitud del 

cojinete debe ser menor al espesor de la película de aceite requerida en el cojinete. 

8. Si se emplean cojinetes con elementos giratorios excéntricos y no de autocierre, la 

pendiente del eje en el cojinete debe ser menor que 0.04°. 

9. Si hay cargas axiales, deberán transferirse a tierra por medio de un solo cojinete de 

empuje por cada dirección de carga. No se deben dividir las cargas axiales entre varios 

cojinetes de empuje, ya que la expansión térmica puede sobrecargar dichos cojinetes. 

10. La primera frecuencia natural del eje debe ser por lo menos tres veces la frecuencia de 

la fuerza más grande esperada durante el servicio. Para estos casos es preferible, un 

factor mínimo de 10 o más, pero frecuentemente es difícil lograrlo en sistemas 

mecánicos. 

 

2.5 Historia de la fatiga (Teoría de Falla) 
 

La fatiga es la falla de un material bajo cargas variables después de un cierto número de ciclos 

de carga. La falla por fatiga se puede dividir en tres etapas. Aparición de grietas, en la que el 

esfuerzo variable sobre algún punto genera una grieta después de cierto tiempo [9]. Propagación 

de grietas, punto en el que se da el crecimiento gradual de la grieta. Fractura súbita, es el 

crecimiento inestable de la grieta. Como consecuencia a esto, los elementos sometidos a cargas 

variables son diseñados mediante teorías de falla, debido a que estas teorías toman en cuenta los 

diversos factores que propician que el elemento falle después de ciertos ciclos de esfuerzo [9]. 

En la Figura 2.3 se ilustra la sección de un elemento que ha fallado por fatiga. La falla comienza 

alrededor de un punto de gran esfuerzo, en el chavetero (o cuñero), desde donde se extiende 

paulatinamente formando ralladuras denominadas marcas de playa. Durante la fractura 

progresiva del material, ocurre fricción entre las caras de la sección, produciéndose una 

superficie lisa y brillante (pulida). Finalmente, el elemento falla súbitamente dejando una 

superficie áspera (irregular y rugosa) como si fuera un material frágil. El tipo de fractura 

producido por fatiga se le denomina comúnmente progresiva, debido a la forma paulatina en 

Figura 2.3. Sección de un árbol que ha fallado por fatiga [9]. 
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que ocurre, frágil debido a que la fractura ocurre sin deformación plástica apreciable, y súbita 

porque la falla final ocurre muy rápidamente [9].  

Este tipo de falla fue observada por primera vez en el siglo XIX, cuando los ejes de los carros 

de ferrocarril comenzaron a fallar después de un corto tiempo de servicio. A pesar de haber sido 

construidos con acero dúctil, se observó una falla súbita de tipo frágil [9]. Los ejes están 

sometidos a cargas transversales que generan flexión, tal como se ilustra en la Figura 2.4(a). 

Debido al giro del eje, cualquier punto de la periferia pasará por el punto 𝑡1 (Figura 2.4(b)) 

(tiempo 𝑡1 en la Figura 2.4(c), soportando un esfuerzo de tracción máximo. Luego pasará por el 

eje neutro (en 𝑡2) soportando cero esfuerzos. Cuando haya girado un cuarto de vuelta más 

soportará un esfuerzo máximo de compresión (en 𝑡3) (ya que estará al otro lado del eje neutro). 

Un cuarto de vuelta después, el punto pasará nuevamente por el eje neutro (en 𝑡4). Finalmente, 

el punto regresará a su posición inicial completando un ciclo de esfuerzo, donde comenzará el 

siguiente ciclo. Por lo tanto, este tipo de ejes está sometido a esfuerzos normales cíclicos [9]. 

En 1839 Poncelet empleo el término “fatiga”, como descripción a la falla presentada en los 

materiales sometidos a cargas variables. El desgaste producido tiene una apariencia frágil 

después de soportar cierto número de fluctuaciones de esfuerzo. En 1843 Rankine público un 

estudio sobre las causas de la ruptura inesperada de los muñones de los ejes de ferrocarril, en el 

cual decía que el material dúctil se había cristalizado y hecho frágil debido a la fluctuación de 

los esfuerzos [9]. 

Después de 20 años de investigación sobre las fallas por fatiga, en 1871 el ingeniero alemán 

August Wohler publicó los resultados de su estudio, donde dichos resultados mostraban como 

culpable de la falla por fatiga al número de ciclos de esfuerzo. Al realizar pruebas sobre los ejes 

que habían fallado por fatiga, observó que el material conservaba la misma resistencia y 

ductilidad bajo carga de tensión que el material original, por lo que dijo que el material no se 

había cansado ni fragilizado como se creía [9]. 

En el estudio realizado encontró la existencia de un límite de resistencia a la fatiga (límite de 

fatiga) para los aceros. Wohler realizó pruebas sobre probetas de acero sometidas a flexión 

giratoria; es decir, el tipo de carga que se genera en un elemento que gira sometido a un momento 

Figura 2.4. Esfuerzos variables en un eje que rota, sometido a un esfuerzo flexionante cortante [9]. 

n (rev/min) 
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flector constante. En dichas pruebas se pretendía relacionar los niveles de esfuerzo a los cuales 

se sometían las probetas, con el número de ciclos de carga que soportaban hasta la falla. Wohler 

obtuvo un diagrama como el de la Figura 2.5, el cual es conocido como diagrama [𝑆 − 𝑁] 

(esfuerzo - número de ciclos) o diagrama de vida-resistencia de Wohler. El esfuerzo (o 

resistencia), 𝑆, corresponde al valor del esfuerzo máximo (ver Figura 2.5) al cual se somete la 

probeta, y 𝑁 es el número de ciclos de esfuerzo. Las líneas del diagrama representan 

aproximaciones a los puntos reales de falla obtenidos en los ensayos [9]. 

En la Figura 2.5 se observa que para el rango donde la pendiente de la curva continua es 

negativa, entre menor sea el esfuerzo al cual se somete la probeta, mayor es su duración. Al 

someter una probeta a resistencia última, 𝑆𝑢, esta sólo soporta la primera aplicación de carga 

máxima. Para esfuerzos menores se tendrán mayores duraciones. 

El diagrama para muchos aceros es como el dado por la curva ABC. La curva tiene un codo en 

[𝑆 = 𝑆′𝑒] y 𝑁 = 106 ciclos, a partir del cual el esfuerzo que produce la falla permanece 

constante. Esto indica que, si la probeta se somete a un esfuerzo menor que 𝑆′𝑒, ésta no fallará; 

es decir, la probeta tendrá una vida infinita. A niveles superiores de esfuerzo, la probeta fallará 

después de un cierto número de ciclos de carga y como consecuencia tendrá una vida finita o 

limitada a ciertos ciclos de carga. Como 𝑆′𝑒 es el límite por debajo del cual no se produce falla, 

se le conoce como límite de fatiga. 

Muchos aceros al carbono y aleados, algunos aceros inoxidables, hierros, aleaciones de 

molibdeno, aleaciones de titanio y algunos polímeros poseen un codo a partir del cual la 

pendiente de la curva es nula. Otros materiales como “aluminio, magnesio, cobre, aleaciones de 

níquel y algunos aceros inoxidables, así como aleaciones de aceros al carbono y de alta 

resistencia” no poseen límite de fatiga, teniendo comportamientos similares al dado por la curva 

ABD de la Figura 2.5. A pesar de que la pendiente de la curva puede ser “menor” para 𝑁 mayor 

de aproximadamente 107 ciclos, teóricamente no existe un nivel de esfuerzo, por pequeño que 

éste sea, que nunca produzca la falla en la probeta. 

Figura 2.5. Diagrama 𝑆 − 𝑁 o diagrama de Wohler [9]. 

𝑁 (log) 

𝑆 (log) 
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La prueba de flexión giratoria, que arroja los datos de la curva [𝑆 − 𝑁], se convirtió en estándar. 

Para muchos materiales de ingeniería se han desarrollado estas pruebas con el fin de determinar 

sus comportamientos cuando se someten a cargas variables y, específicamente, para encontrar 

los límites de fatiga o la resistencia a la fatiga para un número de ciclos determinado. 

En 1953 y 1954, muchos años después del descubrimiento del fenómeno de la fatiga, tres 

aviones Comet Británicos (primeras aeronaves comerciales de reacción para pasajeros) se 

desintegraron debido a fallas por fatiga causadas por ciclos de presurización y despresurización 

del fuselaje. Después, en 1988, un Boeing 737 (vuelo 243 de Aloha Airlines) perdió un tercio 

de la parte superior de la cabina en pleno vuelo; aterrizó con pérdidas mínimas de vidas. Éstos, 

sin embargo, no son los únicos ejemplos recientes de falla por fatiga de tipo catastrófico [9]. 
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3 Marco teórico 
 

3.1 Procedimiento general para el diseño de un eje 
 

Un eje con sección transversal circular generalmente se emplea en equipos mecánicos o 

maquinaria, puesto que pueden estar sometidos a esfuerzos cíclicos o fatiga, como consecuencia 

de la flexión combinada y las cargas de torsión que deben transmitir o soportar [10]. Por lo 

general, en un eje inciden elementos con la finalidad de transmitir potencia, como engranes, 

catarinas para cadenas o poleas para bandas, mismos que ejercen fuerzas transversales sobre el 

eje (perpendiculares a este). Estas fuerzas provocan momentos flexionantes en el eje, por lo que 

requieren un análisis del esfuerzo debido a la flexión, motivo por el cual en el diseño de ejes se 

deben analizar los esfuerzos combinados en la mayoría de los ejes [7].  

El método recomendado para diseñar y analizar ejes es la teoría de falla por energía de distorsión 

máxima (Von Mises), presentada y descrita brevemente en la sección 3.12. Sin embargo, pueden 

presentarse esfuerzos cortantes verticales y esfuerzos normales directos, estos dominan 

principalmente en ejes de longitudes cortas o secciones donde no se presenta flexión ni torsión 

[6].  

Según Mott [7], las tareas específicas que deben desarrollarse en el diseño y análisis de un eje 

dependen de su diseño propuesto. Por lo que, se recomienda el procedimiento descrito en la 

Tabla 3.1 para el diseño de un eje [7] y las recomendaciones de la sección 2.4. 

Tabla 3.1. Procedimiento para el diseño de un eje recomendado por Mott [7]. 

Procedimiento para diseñar un eje 

1. Definir la velocidad de giro del eje. 

2. Definir la potencia o el par torsional que debe transmitir el eje. 

3. 
Determinar el diseño de los elementos transmisores de potencia o demás piezas que se 

montan sobre el eje y especificar el lugar requerido para cada uno. 

4. 

Determinar la ubicación de los cojinetes en el eje, comúnmente para sostener un eje se 

emplean únicamente dos cojinetes. Se recomienda colocar los cojinetes a cada lado de 

los elementos transmisores de potencia para minimizar los momentos flexionantes, con 

la finalidad de obtener un soporte estable del eje y crear un balance de las cargas en los 

cojinetes. También con el objetivo de mantener las deflexiones dentro de valores 

razonables y seguros, la longitud general del eje debe ser lo más pequeña posible. 

Capítulo 3 
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5. 

Proponer los detalles geométricos del eje de forma general, considerando la forma en 

que se transmite la potencia de cada elemento al eje, la posición axial en que se 

mantendrá cada elemento y la sujeción de cada elemento en el eje. 

6. Determinar el par torsional en cada punto del eje mediante diagramas de par torsional. 

7. Indicar las fuerzas que inciden sobre el eje, en dirección radial y axial. 

8. Determinar las componentes vertical y horizontal de las fuerzas radiales. 

9. 
Calcular la fuerza de reacción en cada punto, específicamente en los cojinetes de 

soporte. 

10. 
Determinar la distribución de momentos flexionantes en el eje, mediante los diagramas 

de fuerza cortante y momento flexionante completos. 

11. 

Determinar el material con el que se fabricará el eje y sus características (estirado en 

frío y con tratamiento térmico, etc.) para determinar la resistencia última, la resistencia 

a la fluencia y el porcentaje de elongación del material elegido.  

12. 
Definir el factor de diseño óptimo, tomando en cuenta la forma en que se aplica la carga 

(uniforme, choque, impactos inusuales, etc.). 

13. 

Analizar los puntos críticos del eje para determinar el diámetro mínimo aceptable en ese 

punto, para garantizar que el eje sea capaz de soportar las cargas que inciden en ese 

punto. Los principales puntos críticos son donde se presentan cambios de diámetro, 

concentraciones de esfuerzos, valores máximos de par torsional y de momento 

flexionante.  

14. 

Especificar los diámetros finales para cada punto en el eje, tomando en cuenta los 

resultados obtenidos en el paso 13 y medidas estándares según las normas. También 

deben especificarse los detalles del diseño, es decir, tolerancias, radios de chaflán, altura 

de los escalones, dimensiones de cuñeros, entre otros según sea el caso. 

 

 

3.2 Materiales para ejes 
 

La elección de un material es uno de los factores que garantizan el correcto funcionamiento de 

un elemento respecto a ciertas condiciones de carga o ciclos de vida. Los requerimientos de 

diseño para un eje son parte imprescindible en el proceso de diseño, ya que, la resistencia 

mínima requerida para garantizar la tolerancia de esfuerzos de carga afecta directamente a la 

elección de los materiales y su tratamiento. 

Con la finalidad de reducir deflexiones en ejes, el material más común es el acero, debido a su 

alto módulo de elasticidad. Por otra parte, el hierro colado o nodular son empleados pocas veces 

o en casos específicos en los que los engranes u otros elementos se funden íntegramente con el 

eje, también se emplea el bronce o acero inoxidable para ambientes marinos o corrosivos [8]. 
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Al iniciar el diseño de un eje y no contar con alguna referencia del material a emplear, una buena 

práctica o indicio es comenzar el análisis con un acero de bajo o medio carbono de bajo costo. 

Cuando las condiciones de resistencia predominan a las de deflexión, entonces debe probarse 

un material con mayor resistencia, misma que permite que las dimensiones del eje disminuyan 

hasta que el exceso de deflexión adquiera importancia. Generalmente, los ejes maquinados se 

fabrican con aceros de bajo o medio carbono, ya sea que estos sean laminados en frío o caliente 

y se tienen las siguientes consideraciones:  el acero estirado en frío es empleado para diámetros 

menores a 3in y el acero laminado en caliente debe maquinarse por completo [6]. 

Por otra parte, Mott [7] recomienda emplear aceros con una buena ductilidad (capacidad de un 

material para sufrir deformaciones sin fracturarse) y que el porcentaje de elongación sea mayor 

al 12%, así como las sugerencias de aplicaciones descritas en la Tabla 3.2. 

Tabla 3.2. Principales usos de algunos aceros comunes [7]. 

Número UNS1 Número AISI2 Aplicaciones 

G10150 1015 
Piezas moldeadas en lámina; partes maquinadas (se 

pueden cementar). 

G10300 1030 
Piezas de uso general, en forma de barra, palancas, 

eslabones, cuñas. 

G10400 1040 Ejes, engranes. 

G10800 1080 

Resortes; piezas para equipo agrícola sometidas a 

abrasión (dientes de rastrillo, discos, rejas de arado, 

dientes de cortacéspedes). 

G11120 1112 Piezas de máquinas con tornillo. 

G12144 12L14 Piezas que requieran buena capacidad de maquinado. 

G41400 4140 Engranes, ejes, piezas forjadas. 

G43400 4340 
Engranes, ejes, piezas que requieran buen 

endurecimiento en interior. 

G46400 4640 Engranes, ejes, levas. 

G51500 5150 Ejes para trabajo pesado, resortes, engranes. 

G51601 51B60 Ejes, resortes, engranes con mejor templabilidad. 

G52986 E52100 
Pistas de rodamientos, bolas, rodillos (acero para 

rodamientos). 

G61500 6150 Engranes, piezas forjadas, ejes, resortes. 

G86500 8650 Engranes, ejes. 

G92600 9260 Resortes. 

 

 
1 Sistema Unificado de Numeración. 
2 Instituto Americano del Hierro y el Acero. 
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En la Figura 3.1 se ilustra el diagrama de esfuerzo – deformación, donde se puede observar que 

los materiales dúctiles (como: hierro, acero de bajo o medio carbono, latón, cobre o aluminio) 

presentan esfuerzo de cedencia y esfuerzo último, mientras que los materiales frágiles (como: 

aceros con alto contenido de carbono, vidrio, cerámica o porcelana) solo se fracturan respecto a 

una carga que no cambia a través del tiempo. 

 

Figura 3.1. Diagrama esfuerzo - deformación de un material frágil vs uno dúctil. 

También se observa que el comportamiento frágil carece de zona de deformación plástica en su 

diagrama de esfuerzo deformación a diferencia del comportamiento dúctil que si lo considera, 

por lo que este último es el material más empleado para el diseño de ejes por sus características.  

Por otra parte, en la Figura 3.2 se ilustra como dependiendo del comportamiento del material 

(frágil o dúctil) es como se aplican las diversas teorías de falla, para el diseño de ejes o de 

diversos elementos que comprende el diseño de elementos de máquinas o el diseño mecánico.  

Esfuerzo σ (Mpa) 

Deformación ε (%) 0.2 % 

Dúctil 
F 

U 

Frágil 
F 

Y 

𝑆𝑢 

𝑆𝑢 

𝑆𝑦 

   

  
Figura 3.2. Diagrama de flujo para la selección de teorías de falla [6]. 
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3.3 Configuración del eje 
 

La configuración general de un eje para posicionar los elementos que lo conforman (engranes, 

poleas, cojinetes, etc.), debe ser especificado en los primeros pasos del proceso de diseño, con 

la finalidad de elaborar un análisis de fuerzas de cuerpo libre y obtener los diagramas de fuerza 

cortante y momento flexionante. Generalmente, la geometría de un eje es la de un cilindro 

escalonado como el que se muestra en la Figura 3.3, ya que el uso de escalones (hombros o 

resaltos) crean un medio excelente para localizar en forma axial los elementos del eje y para 

ejecutar cualquier carga de empuje necesaria [6].  

El posicionamiento axial de los componentes está determinado por la configuración de la 

carcasa y demás componentes del engranaje. Generalmente los componentes que soportan carga 

son colocados entre cojinetes y las poleas o ruedas dentadas deben montarse por fuera, con la 

finalidad de facilitar la instalación de la banda o cadena. Por lo que la longitud de los voladizos 

debe ser lo más corta posible con la finalidad de reducir la deflexión [6]. 

 

3.4 Fuerzas ejercidas sobre un eje debido a los elementos que inciden 

sobre él 
 

3.4.1 Engranes rectos 

 

Durante la transmisión de potencia, la fuerza ejercida sobre un diente de engrane, actúa 

en dirección normal (perpendicular) al perfil de involuta del diente. En la Figura 3.4 se 

pueden observar las fuerzas que actúan sobre un diente de engrane recto, por lo que para 

el análisis de un eje se consideran las componentes rectangulares de esta fuerza, mismos 

que actúan en dirección radial y tangencial [7]. 

Figura 3.3. Eje convencional escalonado como sistema de sujeción o 

retención y con cuñero o chavetero como medio para transmitir potencia. 
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Por concepto se tiene que el par torsional es el producto de la carga trasmitida 𝑊𝑡 por el 

radio de paso del engrane 𝑅 o también: 

𝑇 =
𝑃

𝜔
 (3.1) 

Donde, 𝑃 es la potencia que se transmite (hp) y 𝜔 es la velocidad angular  (rev/seg).  

Calculando la fuerza tangencial 𝑊𝑡, directamente con el par torsional conocido que 

transmite el engrane, se tiene que el par torsional esta dado por: 

𝑇 = 𝑊𝑡 (
𝐷

2
) =

𝑃

n
 (3.2) 

Trabajando el par torsional en unidades inglesas, se hace la conversión de unidades de 

la ecuación (3.2) como sigue: 

𝑇 =
𝑃 (hp)

n (
rev
min)

∙
550 lb ∙

ft
s

1 hp
∙
1 rev

2𝜋 rad
∙
60 s

1 min
∙
12 in

1 ft
 (3.3) 

Por lo que el par torsional en lb ∙ in queda como: 

𝑇 = 63000 
𝑃

n
 (3.4) 

Donde, n es la velocidad de giro en rpm.  

Para calcular la fuerza tangencial, esta se despeja de la ecuación (3.2) como sigue: 

𝑊𝑡 =
𝑇

(𝐷/2)
 (3.5) 

Donde, 𝐷 es el diámetro de paso del engrane en pulgadas (in). 

Figura 3.4. Fuerza ejercida sobre los dientes de un engrane impulsado [7]. 



 

 

Universidad Tecnológica de la Mixteca  Página | 25  

 

Finalmente, la fuerza normal 𝑊𝑁, y la fuerza radial 𝑊𝑟, se pueden calcular a partir de 𝑊𝑡 

conocida, relacionando mediante las condiciones de triángulo rectángulo, como las que 

se aprecian en la Figura 3.4 se tiene 

𝑊𝑁 =
𝑊𝑡

cosϕ
 (3.6) 

𝑊𝑟 = 𝑊𝑡 tanϕ (3.7) 

Donde ϕ es el ángulo de presión del perfil del diente, el ángulo de presión típico es de 

14
1

2
°, 20° o 25° [7]. 

 

3.4.2 Dirección de las fuerzas sobre engranes rectos 

 

Con el objetivo de realizar un análisis correcto de fuerzas y esfuerzos de los ejes que 

sostienen a los engranes, se deben representar las direcciones correctas de las fuerzas 

sobre los engranes. 

Para determinar las fuerzas que actúan sobre un determinado engrane, se debe identificar 

si se trata de un engrane impulsor o impulsado. Después se visualizan las fuerzas de 

acción del engrane impulsor. Si el engrane de interés es el engrane impulsado, son las 

fuerzas que actúan sobre él. Si el engrane de interés es el impulsor, las fuerzas actúan 

sobre él en direcciones opuestas a las de las fuerzas de acción [7]. 

Como se puede observar, en la Figura 3.5(a) se ilustra la acción del engrane impulsor A 

sobre el engrane B, que reacciona como engrane impulsado. La fuerza tangencial 𝑊𝑡 

actúa perpendicularmente a la fuerza radial, misma acción que causa el giro del engrane 

Figura 3.5. Dirección de las fuerzas sobre engranes rectos acoplados [7]. 
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B, por otra parte, la fuerza radial 𝑊𝑟 ejercida por el engrane A, actúa a lo largo de la 

línea radial y por consecuencia, tiende a alejar al engrane B. 

En el caso de la Figura 3.5(b), se ilustra la reacción del engrane B (impulsado) respecto 

al engrane A (impulsor), es decir, el engrane B devuelve el empuje al engrane A como 

reacción, mediante una fuerza tangencial que se opone a la del engrane A y una fuerza 

radial que tiende a alejarlo. En la               Tabla 3.3 se muestra la dirección de las fuerzas 

para los engranes de la Figura 3.5.  

              Tabla 3.3. Dirección de las fuerzas sobre engranes rectos engranados [7]. 

 Acción: El engrane impulsor 

empuja al engrane impulsado. 

Reacción: El engrane impulsado 

regresa el empuje al engrane impulsor. 

𝑊𝑡 
 

 

 

𝑊𝑟 
 

 

 

 

 

3.4.3 Engranes helicoidales 

 

Los engranes helicoidales además de producir fuerzas tangenciales, normales y radiales, 

también producen una fuerza axial. En la Figura 3.6 se muestran dos engranes 

helicoidales acoplados, diseñados para montarse sobre ejes paralelos y en la Figura 3.7 

se ilustra el sistema de fuerzas que se presenta entre los dientes de dos engranes 

helicoidales acoplados. 

La fuerza normal verdadera 𝑊𝑁, actúa en dirección perpendicular a la cara del diente, en 

el plano normal (Figura 3.7(d)) a la superficie del diente. Esta fuerza 𝑊𝑁 no es muy 

necesaria, ya que sus tres componentes individuales son empleadas para los análisis de 

los engranes helicoidales. Las componentes ortogonales dependen de los siguientes 

ángulos: ángulo de presión normal (ϕ𝑛), ángulo de presión transversal (ϕ𝑡), y ángulo de 

hélice (ψ). Mismos ángulos que definen la geometría de los dientes de los engranajes 

Figura 3.6. Engranes helicoidales con un ángulo de hélice de 45° [7]. 
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helicoidales. Como dato conocido se tiene el ángulo de hélice y alguno de los otros dos 

y para calcular el tercero se tiene la siguiente relación [7]. 

tanϕ𝑛 = tanϕ𝑡 cosψ (3.8) 

La fuerza tangencial 𝑊𝑡, se calcula mediante las ecuaciones (3.4) y (3.5), o sustituyendo 

la ecuación (3.4) en la ecuación (3.5) se tiene: 

𝑊𝑡 = 126000
𝑃

n𝐷
 (3.9) 

En el caso de conocer la velocidad de la línea de paso (𝑣𝑡) en ft/min y la potencia 

transmitida 𝑃 en HP, la carga tangencial se define como: 

𝑊𝑡 = 33000
𝑃

𝑣𝑡
 (3.10) 

Para el caso de la fuerza radial 𝑊𝑟, esta actúa hacia el centro del engrane, perpendicular 

al círculo de paso y a la fuerza tangencial. Esta fuerza tiende a separar a los dos engranes 

como se observa en la Figura 3.7(c) y se calcula como sigue [7]: 

𝑊𝑟 = 𝑊𝑡 tanϕ𝑡 (3.11) 

Finalmente, la fuerza axial 𝑊𝑥, actúa paralela al eje del engrane y causa una carga de 

empuje que deben de resistir los cojinetes que soportan al eje [7]. Conociendo la fuerza 

tangencial, la fuerza axial se calcula como: 

Figura 3.7. Geometría y fuerzas de los engranes helicoidales [7]. 
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𝑊𝑥 = 𝑊𝑡 tanψ (3.12) 

 

3.4.4 Engranes cónicos rectos 

 

Los engranes cónicos rectos (Figura 3.8) presentan un conjunto de fuerzas con tres 

componentes debido a su forma cónica y a la forma de involuta del diente. En estos 

engranes las fuerzas (tangencial, radial y axial) obran de forma concurrente 

aproximadamente a la mitad de la cara de los dientes y en el cono de paso como se 

muestra en la Figura 3.9.  

Figura 3.8. Engrane y piñón cónicos rectos acoplados [41]. 

Figura 3.9. Fuerzas sobre engranes cónicos [7]. 

Nota: El área sombreada es la 

superficie del cono de paso. 
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Para este caso, para el cono de paso se tiene la fuerza tangencial que produce el par 

torsional sobre el piñón y sobre el engrane. Este par torsional se calcula con la ecuación 

(3.4). Definiendo el radio promedio del piñón como: 

𝑟𝑚 =
𝑑

2
− (

𝐹

2
) sin γ  (3.13) 

Donde, 𝑑 es el diámetro de paso del piñón, γ es el ángulo del cono de paso para el piñón 

(Figura 3.9(a)). Entonces la carga transmitida o fuerza tangencial del piñón es: 

𝑊𝑡𝑃 =
𝑇

𝑟𝑚
 (3.14) 

Como la carga radial actúa hacia el centro del piñón y perpendicular a su eje, esta causa 

flexión en el eje del piñón, por lo que la fuerza radial del piñón está dada por: 

𝑊𝑟𝑃 = 𝑊𝑡𝑃 tanϕ cos γ (3.15) 

Donde, ϕ es el ángulo de presión para los dientes. Para la carga axial se tiene que, esta 

actúa paralela al eje del piñón y tiende a alejarlo del engrane acoplado, misma situación 

por la que se ocasiona una fuerza de empuje sobre los cojinetes [7]. Como la carga actúa 

a una distancia igual al radio promedio del engrane respecto al eje, se produce un 

momento flexionante, así la fuerza axial en el piñón está dada por: 

𝑊𝑥𝑃 = 𝑊𝑡𝑃 tanϕ sin γ (3.16) 

Para el caso de las fuerzas ejercidas sobre el engrane 𝑊𝑡𝐺, 𝑊𝑟𝐺 y 𝑊𝑥𝐺, estas se pueden 

calcular con las mismas ecuaciones presentadas para el caso del piñón, solo debe 

remplazarse la geometría del piñón por la del engrane ilustradas en la Figura 3.9. 

 

3.4.5 Tornillos sin fin y coronas 

 

Al conjunto de tornillos sin fin y coronas también se les conoce como engranajes sin fin, 

observe la Figura 3.10. 

Figura 3.10. Engranaje sin fin de envolvente simple consistente en un tornillo 

sin fin y un engrane envolvente [6]. 

Engrane sin 

fin (corona) 

Tornillo sin fin 
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Estos conectan ejes que no se intersecan y que no son paralelos, generalmente están 

dispuestos en ángulos rectos. En el acoplamiento de un engranaje sin fin existe una 

condición de carga tridimensional, es decir, sobre cada elemento actúan las componentes 

tangenciales 𝑊𝑡, radial 𝑊𝑟 y axial 𝑊𝑥 [6], observe la Figura 3.11. 

Debido al ángulo (típico) de 90° entre el eje de un tornillo sin fin y el eje de la corona, 

la magnitud de la fuerza tangencial del engrane sin fin (corona) 𝑊𝑡𝐺 es igual a la fuerza 

axial del tornillo sin fin 𝑊𝑡𝑊 y viceversa [6]. Observe que debido a la orientación de los 

ejes las direcciones de las fuerzas apareadas son opuestas, por el principio de acción y 

reacción [7] y denotando con el subíndice 𝑊 y 𝐺 al tornillo sin fin y la corona 

respectivamente, se tiene: 

𝑊𝑡𝐺 = 𝑊𝑥𝑊 

𝑊𝑥𝐺 = 𝑊𝑡𝑊 

𝑊𝑟𝐺 = 𝑊𝑟𝑊 

(3.17) 

Inicialmente se calcula la fuerza tangencial sobre la corona, tomando en cuenta las 

condiciones requeridas para el par torsional, potencia y velocidad del eje de salida [7]. 

Para calcular esta fuerza, primero se define el par torsional de salida de la corona 𝑇𝑂 

como sigue: 

𝑇𝑂 = 63000 
𝑃𝑂
n𝐺

 (3.18) 

Donde, 𝑃𝑂 es la potencia de salida y n𝐺 es la velocidad de giro del eje de salida en rpm, 

ya que generalmente estos datos son conocidos por los requisitos de la máquina 

Figura 3.11. Fuerzas sobre un tornillo sin fin y una corona [7]. 
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impulsada [7]. Analizando la Figura 3.11 se deduce que el par torsional de salida se 

encuentra como: 

𝑇𝑂 = 𝑊𝑡𝐺 ∙ 𝑟𝐺 (3.19) 

Donde 𝑟𝐺 es el radio de paso de la corona (in), por lo que de la referencia [7] se deducen 

las fuerzas como sigue: 

𝑊𝑡𝐺 =
𝑇𝑂
𝑟𝐺

 (3.20) 

𝑊𝑥𝐺 = 𝑊𝑡𝐺 (
cosϕn sin λ + μ cos λ

cosϕn cos λ − μ sin λ
)  (3.21) 

𝑊𝑟𝐺 =
𝑊𝑡𝐺 sinΦn

cosϕn cos λ − μ sin λ
 (3.22) 

Definiendo el par torsional 𝑇𝑂 (lb∙in), el ángulo de avance λ y el ángulo de presión 

normal ϕn como datos conocidos. 

 

3.4.6 Catarinas 

 

Una catarina es un par de ruedas dentadas y acopladas a una cadena, con la finalidad de 

transmitir potencia. Como se muestra en la Figura 3.12, la parte superior de la cadena se 

encuentra tensa con la finalidad de producir par torsional en cada catarina. Esta acción 

tiene como consecuencia que la resultante de la fuerza flexionante ejercida sobre el eje 

que sostiene la catarina sea igual a la tensión en el lado tenso de la cadena [7]. 

Figura 3.12. Fuerzas ejercidas sobre las catarinas [7]. 
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Teniendo el par torsional 𝑇 ejercido y el diámetro de paso 𝐷 de la misma catarina, la 

fuerza en la cadena 𝐹𝑐 se puede calcular como sigue: 

𝐹𝑐 =
2𝑇

𝐷
 

(3.23) 

Por diseño, una catarina debe ser de mayor diámetro que la otra, por lo que la resultante 

de la fuerza en la cadena genera un ángulo respecto a la línea entre los centros de las 

catarinas o ejes. Es por esto por lo que la componente horizontal 𝐹𝑐𝑥 y vertical 𝐹𝑐𝑦 de la 

fuerza en la cadena 𝐹𝑐, están dadas por: 

𝐹𝑐𝑥 = 𝐹𝑐 cos θ (3.24) 

𝐹𝑐𝑦 = 𝐹𝑐 sin θ (3.25) 

Donde, θ es el ángulo de inclinación del lado tenso de la cadena con respecto al eje x 

(horizontal). Si el ángulo θ es muy pequeño, se causa un error mínimo si se supone que 

toda la fuerza 𝐹𝑐 actúa en dirección de x, a menos que se diga otra cosa [7]. 

 

3.4.7 Poleas para bandas en V 

 

El funcionamiento de las poleas para bandas en V es similar al de las catarinas, la 

diferencia entre estos métodos de transmisión de potencia es que en las poleas para 

bandas en V, la banda está en tensión por sus dos lados como se muestra en la Figura 

3.13, mientras que en la catarina la cadena solo lo está de un lado, lado superior. 

Figura 3.13. Fuerzas sobre poleas [7]. 
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Como se puede observar en la Figura 3.13, la tensión en el lado tenso es mayor que en 

el lado flojo, es decir, 𝐹1 > 𝐹2. Por esta razón existe una fuerza impulsora neta 𝐹𝑁 sobre 

las poleas, que al conocer el par torsional transmitido se calcula como sigue: 

𝐹𝑁 =
2𝑇

𝐷
 (3.26) 

Tomando en cuenta las tensiones en las poleas, 𝐹𝑁 es igual a: 

𝐹𝑁 = 𝐹1 − 𝐹2 (3.27) 

La fuerza de flexión 𝐹𝐵 sobre el eje que sostiene la polea depende de la suma de 𝐹1 +

𝐹2 = 𝐹𝐵. Con la finalidad de resultados precisos, se deben emplear las componentes de 

𝐹1 y 𝐹2 paralelas a la línea entre centros de las poleas. Si las poleas tiene diámetros 

radicalmente distintos, el error disminuye si se supone que 𝐹𝐵 = 𝐹1 + 𝐹2 [7]. 

Suponiendo una relación de la tensión en el lado tenso y en el lado flojo, para 

transmisiones con bandas en V y en un caso normal [7], se supone la siguiente relación: 

𝐹1
𝐹2
= 5 (3.28) 

Con la finalidad de calcular una constante de relación 𝐶,  directamente con 𝐹𝑁 y 𝐹𝐵, se 

tiene: 

𝐹𝐵 = 𝐶 ∙ 𝐹𝑁 (3.29) 

Donde, despejando a la constante 𝐶 la relación queda como sigue: 

𝐶 =
𝐹𝐵
𝐹𝑁

 (3.30) 

Es decir: 

𝐶 =
𝐹1 + 𝐹2 

𝐹1 − 𝐹2
 (3.31) 

Y despejando a 𝐹1 de la ecuación (3.28), queda: 

𝐹1 = 5𝐹2 (3.32) 

Sustituyendo la ecuación (3.32) en (3.31), entonces: 

𝐶 =
5𝐹2 + 𝐹2
5𝐹2 − 𝐹2

=
6𝐹2
4𝐹2

= 1.5 (3.33) 

Sustituyendo el valor de la constante 𝐶 en la ecuación (3.29), Se tiene que la fuerza 

flexionante es igual a: 
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𝐹𝐵 = 1.5 𝐹𝑁 (3.34) 

Se recomienda considerar que la fuerza flexionante 𝐹𝐵 actúa como una sola fuerza en la 

línea entre centros de las dos poleas como se indica en la Figura 3.13 [7]. 

 

3.4.8 Poleas para bandas planas 

 

El análisis de la fuerza flexionante que ejercen las poleas para bandas planas es igual al 

de las poleas para bandas en V. El único dato que cambia es la relación entre las tensiones 

del lado tenso y el lado flojo, es decir, esta relación ya no es igual a 5, sino que toma el 

valor igual 3. Así, la ecuación (3.32) se modifica y queda como: 

𝐹1 = 3𝐹2 (3.35) 

Y sustituyendo la ecuación (3.35) en la ecuación (3.31) se tiene: 

𝐶 =
3𝐹2 + 𝐹2
3𝐹2 − 𝐹2

=
4𝐹2
2𝐹2

= 2 (3.36) 

Por lo que, Sustituyendo el valor de la constante 𝐶 en la ecuación (3.29), Se tiene que la 

fuerza flexionante es igual a: 

𝐹𝐵 = 2 𝐹𝑁 (3.37) 

 

3.4.9 Acoplamientos rígidos 

 

Un acoplamiento rígido (como el que se observa en la Figura 3.14) está diseñado para 

unir firmemente dos ejes entre sí, es decir, que no exista movimiento relativo entre ellos. 

Este elemento se emplea donde se necesita y se puede asegurar un alineamiento preciso 

entre dos ejes. 

Figura 3.14. Acoplamiento rígido [7]. 
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3.4.10  Acoplamientos flexibles 

 

Un acoplamiento flexible sirve para transmitir potencia entre ejes, adaptándose a 

pequeños desalineamientos en las direcciones radiales, angulares o axiales. Por esto, los 

ejes adyacentes a los acoplamientos están sometidos a torsión, pero los desalineamientos 

no causan cargas axiales o de flexión [7]. 

 

3.5 Concentraciones de esfuerzos en el eje 
 

No es necesario evaluar los esfuerzos en todos los puntos de un eje, es suficiente con evaluar 

las ubicaciones potencialmente críticas [6]. Generalmente estas ubicaciones se encuentran en la 

superficie exterior del eje, en ubicaciones axiales donde el momento flexionante es máximo o 

de interés, donde existe par torsional y donde se encuentran concentraciones de esfuerzo [8].  

Comúnmente un eje transmite par torsional a través de una parte de él, típicamente el par 

torsional entra al eje mediante un engrane y sale por otro engrane. Es por esto que para 

determinar el par torsional en cualquier sección del eje se emplean diagramas de cuerpo libre. 

Para el caso de los momentos flexionantes sobre un eje, estos suelen determinarse mediante 

diagramas de fuerza cortante y momento flexionante. Un esfuerzo axial sobre el eje debido a 

componentes axiales, generalmente es despreciable respecto a un esfuerzo por momento 

flexionante, ya que contribuyen mínimamente a la fatiga, por lo que es aceptable despreciar los 

momentos axiales debido a engranes y cojinetes cuando hay flexión en un eje, pero, si la carga 

axial es aplicada al eje de alguna otra forma, no es seguro suponer que esta sea despreciable sin 

verificar su magnitud [6]. 

Al iniciar un proceso de diseño, es común desconocer los factores de concentración de esfuerzo 

𝐾𝑡, ya que estos dependen de los diámetros del eje, de la geometría de los chaflanes y ranuras, 

como objetivos de diseño. Por lo que el ingeniero mecánico encargado del diseño, debe 

establecer valores preliminares empleados con más frecuencia, mismos que se emplean para 

llegar a estimaciones iniciales de los diámetros mínimos aceptables para los ejes [7]. 

 

3.5.1 Valores preliminares de diseño para los factores de concentración de 

esfuerzo 𝐾𝑡  
 

Considerando las discontinuidades geométricas comunes de un eje de transmisión de 

potencia (cuñeros, escalones y ranuras para anillos de retención). Para obtener un 
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resultado conservador, el valor final debe ser menor que el valor del diseño original, de 

lo contrario, debe revisarse nuevamente el análisis de esfuerzos. 

 

3.5.1.1 Cuñeros 

 

Un cuñero o chavetero es una ranura longitudinal que se corta en el eje, para montar una 

cuña o chaveta que permita la transferencia de par torsional del eje al elemento 

transmisor de potencia, o viceversa. Siendo los más empleados; el cuñero de perfil y el 

cuñero de trineo ilustrados en la Figura 3.15. El cuñero de trineo se crea con una fresa 

circular igual al ancho de la cuña, produciendo un radio uniforme [7]. 

 

Los valores comunes empleados en el diseño son: 

                                               𝐾𝑡 = 2.0 y 
𝑟

𝑑
= 0.02 (Cuñero de perfil) 

                                               𝐾𝑡 = 1.6  (cuñero en trineo) 

 

3.5.1.2 Chaflanes en escalones 

 

Los chaflanes se presentan durante un cambio de diámetro en la geometría del eje, con 

la finalidad de formar un escalón contra el cual ubicar un elemento de máquina, mismo 

punto donde se produce una concentración de esfuerzos, que depende de la relación entre 

los diámetros y el radio del chaflán como se puede observar en la Figura 3.16 [7]. 

Figura 3.15. Cuñero de perfil y en trineo [7]. 
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Es recomendado que el radio del chaflán (radio de tangencia) sea lo mayor posible, con 

la finalidad de minimizar la concentración de esfuerzos en este punto. Para fines de 

diseño, los chaflanes se clasifican en dos categorías; agudos y bien redondeados, 

usando los siguientes valores en diseños para flexión establecidos en [7]. 

                                               𝐾𝑡 = 2.5 (chaflán agudo) 

                                               𝐾𝑡 = 1.5  (chaflán bien redondeado) 

 

3.5.1.3 Ranuras para anillos de retención 

 

Los anillos de retención son empleados para retener en un cierto lugar diversos 

elementos de máquinas por medio de ranuras en el eje. La geometría de la ranura está 

determinada por el fabricante del anillo. Para un diseño convencional, se aplica 𝐾𝑡 = 3 

al esfuerzo flexionante en una ranura para un anillo de retención, para considerar los 

radios de chaflanes demasiado agudos. El factor de concentración de esfuerzos no se 

aplica al esfuerzo cortante torsional, si es continuo en una dirección [7]. 

Nota: El valor estimado calculado del diámetro mínimo requerido en una ranura para 

anillo es el de la base de la ranura. El diseñador debe aumentar este valor en 6%, 

aproximadamente, para considerar la profundidad característica de las ranuras, y 

Figura 3.16. Chaflán en un eje [7]. 



 

 

Universidad Tecnológica de la Mixteca  Página | 38  

 

determinar el tamaño nominal del eje. Aplique un factor por ranura para anillo igual a 

1.06, al diámetro requerido calculado [7]. 

 

3.5.2 Factor de concentración de esfuerzo por fatiga 𝐾𝑓 

 

El factor de concentración de esfuerzo por fatiga 𝐾𝑓, es un factor de esfuerzo reducido de 

𝐾𝑡, debido a la disminución de la sensibilidad a la muesca [6]. El factor resultante está 

definido por: 

𝐾𝑓 =
esfuerzo máximo en la pieza de prueba con muesca

esfuerzo en la pieza de prueba sinmuesca
 (3.38) 

Donde, la sensibilidad a la muesca 𝑞 es: 

𝑞 =
𝐾𝑓 − 1

𝐾𝑡 − 1
   ó   𝑞𝑐𝑜𝑟𝑡𝑎𝑛𝑡𝑒 =

𝐾𝑓𝑠 − 1

𝐾𝑡𝑠 − 1
  (3.39) 

Usualmente el valor de 𝑞, se encuentra entre 0 y 1, por lo que si en la ecuación (3.39) se 

presenta; 𝑞 = 0, entonces 𝐾𝑓 = 1 por lo que el material no presenta sensibilidad a la 

muesca, pero si 𝑞 = 1, entonces 𝐾𝑓 = 𝐾𝑡 por lo que el material tiene sensibilidad total a 

la muesca [6]. Empleando estas condiciones se tiene: 

𝐾𝑓 = 1 + 𝑞(𝐾𝑡 − 1)   ó    𝐾𝑓𝑠 = 1 + 𝑞𝑐𝑜𝑟𝑡𝑎𝑛𝑡𝑒(𝐾𝑡𝑠 − 1)    (3.40) 

La sensibilidad a la muesca para diversos materiales son obtenidas de forma experimental, 

en las Figuras 3.17 y 3.18 se muestran algunas tendencias de la sensibilidad a la muesca 

como función del radio de la muesca y la resistencia última [6]. 

Figura 3.17. Sensibilidad a la muesca para aceros y aleaciones de 

aluminio forjado UNS A92024-T, sometidos a flexión inversa [6]. 
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3.6 Factor de Diseño (𝑛𝑑) y Factor de Seguridad (𝑛 ó 𝑆𝐹) 
 

El factor de diseño es aquel número (mayor a 1) como requisito de diseño que establece que un 

elemento o diseño sea seguro. Es decir, la resistencia del material es mayor que los esfuerzos 

aplicados al elemento, ya que un elemento mecánico debe diseñarse para soportar una 

“sobrecarga de diseño”. Se plantea como un enfoque general del problema la pérdida de función 

sobre la carga permisible, es decir, el factor de diseño es la medida de seguridad relativa de un 

elemento bajo condiciones de carga. Este dato es necesario y propuesto por el diseñador como 

aproximación inicial para realizar los cálculos.  

El factor de diseño, también se define como: 

𝑛𝑑 =
parámetro de pérdida de función

Esfuerzo permisible
 (3.41) 

Es decir; 

𝑛𝑑 =
𝑆

σ ó τ (esfuerzo normal o cortante)
 (3.42) 

La selección del factor de diseño 𝑛𝑑 se reduce al criterio de ingeniería basado en la experiencia, 

generalmente estos factores se formalizan como un código de especificaciones de diseño para 

condiciones específicas, como: los códigos de la ASME para recipientes a presión, diversos 

códigos de construcción, valores estipulados en contratos legales para diseño y valores definidos 

en máquinas especiales. Por lo que estos factores de diseño comúnmente son incorporados en 

programas computacionales o software para el diseño de elementos de máquinas, por lo que el 

Figura 3.18. Sensibilidad a la muesca de materiales 

sometidos a torsión inversa [6]. 



 

 

Universidad Tecnológica de la Mixteca  Página | 40  

 

ingeniero de diseño que emplea estas herramientas debe cerciorarse de que los valores 

establecidos sean los apropiados para la aplicación en particular [11]. 

Existen diversas recomendaciones sobre los valores del factor de diseño generalizados o que 

son empleados como guía. En [11] se sugieren las recomendaciones realizadas por el profesor 

Joseph Vidosic, donde estos factores de diseño se basan en la resistencia a la cedencia y se 

muestran en la Tabla 3.4. 

Tabla 3.4. Factores de diseño recomendados en [11] y propuestos por Vidosic [12]. 

Factor de 

Diseño (𝒏𝒅) 
Casos 

1.25 a 1.5 

Materiales excepcionalmente confiables que se emplean bajo condiciones 

controladas y sometidas a cargas y esfuerzos que pueden determinarse con 

certeza; usados casi invariablemente en casos en que el bajo peso es una 

consideración particularmente importante  

1.5 a 2 
Para materiales bien conocidos, bajo condiciones ambientales constantes, 

sometidos a cargas y esfuerzos que pueden determinarse fácilmente. 

2 a 2.5 
Para materiales promedio que operan en ambientes comunes y sometidos a 

cargas y esfuerzos que pueden determinarse. 

2.5 a 3 
Para materiales frágiles o para los que no han sido examinados bajo 

condiciones ambientales, de carga y esfuerzo. 

3 a 4 
Para materiales que no se han examinado y en condiciones ambientales, de 

carga y esfuerzo promedio. 

3 a 4 
Debe usarse también con materiales mejor conocidos que se usarán en 

ambientes inciertos o que estarán sometidos a esfuerzos desconocidos. 

 

De igual manera se tienen las siguientes consideraciones: 

• Cargas repetidas: los factores entre 1.25 y 4 son aceptables, pero deben aplicarse al límite 

de la resistencia a la fatiga y no a la resistencia a la cedencia del material. 

• Fuerzas de impacto: los factores entre 2 y 4 son aceptables, pero se debe incluir un factor 

de impacto. 

• Materiales frágiles: si la resistencia última se usa como el máximo teórico, los factores 

entre 1.25 y 4 se deben casi duplicar. 

• Cuando se consideran prudentes factores más altos, se debe realizar un análisis más 

detallado del problema antes de decidir su empleo. 

Por otro lado, el factor de seguridad (𝑛) es el factor de diseño real, debido a que este puede 

variar como consecuencia del redondeo a un tamaño estándar de alguna sección transversal o 

de cambios realizados respecto al factor de diseño inicial propuesto, es decir, este factor se puede 

determinar a partir de los esfuerzos reales aplicados y de la resistencia del material. El factor de 



 

 

Universidad Tecnológica de la Mixteca  Página | 41  

 

seguridad, tiene la misma definición del factor de diseño (ecuación (3.42)), pero pueden o no 

diferir en su valor numérico, ya que el factor de seguridad es calculado al final de todo el análisis 

de diseño y emplea los valores reales, debido a que algunas medidas son ajustadas a estándares 

establecidos conforme se desarrolla el diseño del elemento. Así el factor de seguridad queda 

definido como sigue. 

𝑛 =
𝑆𝑟𝑒𝑎𝑙

(σ ó τ)𝑟𝑒𝑎𝑙
 (3.43) 

El factor de seguridad se basa en la resistencia significativa del material y no solo en la 

resistencia estática a la tensión ya que, si los esfuerzos significativos implican fatiga el factor 

de seguridad se basa en la resistencia a la fatiga, si la fractura frágil es el modo de falla esperado 

el factor de seguridad se basa en la resistencia a la tensión, según las condiciones por las que es 

ocasionada la fatiga [11].  

 

3.7 Factor de confiabilidad 
 

El factor de confiabilidad 𝐶𝑅 considera las distribuciones estadísticas de las fallas por fatiga de 

un material. Existe una gran dispersión en múltiples pruebas del mismo material bajo las mismas 

condiciones de prueba [8].  

En la Figura A del apéndice A,  se muestran los datos de la resistencia a la fatiga para el acero, 

estos son valores promedio obtenidos de diversas pruebas específicas respecto a la resistencia 

última y las condiciones superficiales adecuadas [7]. Para la selección de este factor de 

confiabilidad se recomienda diseñar para altos niveles de confiabilidad, es decir más cercanos 

al 100%. Para realizar un diseño con una mayor confiabilidad, puede ser empleado un factor 

para estimar un nivel menor de la resistencia a la fatiga que la utilizada. Para el desarrollo de 

este trabajo de investigación, se emplean los valores del factor de confiabilidad proporcionados 

por Mott [7] y Norton [8], ilustrados en la Tabla 3.5. 

 

Tabla 3.5. Factores de confiabilidad 𝐶𝑅 aproximados [7]. 

Confiabilidad deseada 𝑪𝑹 

0.50 1.0 

0.90 0.90 

0.99 0.81 

0.999 0.75 
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3.8 Factor de tamaño (secciones circulares) 
 

Las primeras aproximaciones realizadas para definir el factor de tamaño, resultaron de hacer 

pruebas para encontrar los datos de resistencia a la fatiga básica mediante muestras de sección 

transversal circular relativamente pequeñas (0.3 in ó 7.6 mm), las cuales se sometieron a flexión 

repetida e invertida mientras giraban. Como consecuencia a esto, se definió que cada punto de 

la superficie está sujeta al esfuerzo flexionante máximo de tensión, en cada revolución, por lo 

que el punto más crítico en el que se puede iniciar una falla es donde se encuentra el esfuerzo 

máximo de tensión, muy cerca de la superficie exterior [7]. 

Para este trabajo de investigación, se emplean los factores de tamaño 𝐶𝑆   establecidos por Mott 

[7], mismos valores que se muestran en la Figura 3.19 y la Tabla 3.6. Cuando el diámetro de la 

sección transversal del elemento aumenta y este se encuentra en flexión giratoria, disminuye la 

resistencia a la fatiga, debido a que el gradiente de esfuerzo (cambio de esfuerzo en función del 

radio) aumenta la proporción del material en la región con más esfuerzo [7]. 

Tabla 3.6. Ecuaciones para determinar el factor de tamaño 𝐶𝑆 para secciones transversales circulares [7]. 

Unidades del Sistema Estadounidense Tradicional 

Rango de tamaño (in) 𝑪𝑺 

𝐷 ≤ 0.30 𝐶𝑆 = 1.0 

0.30 < 𝐷 ≤ 2.0 𝐶𝑆 = (𝐷/0.3)
−0.11 

2.0 < 𝐷 < 10.0 𝐶𝑆 = 0.859 − 0.02125 ∙ 𝐷 

Unidades SI 

Rango de tamaño (mm) 𝑪𝑺 

𝐷 ≤ 7.62 𝐶𝑆 = 1.0 

7.62 < 𝐷 ≤ 50.0 𝐶𝑆 = (𝐷/7.62)−0.11 

50.0 < 𝐷 < 250.0 𝐶𝑆 = 0.859 − 0.000837 ∙ 𝐷 

Figura 3.19. Gráfico para el factor de tamaño 𝐶𝑆 para secciones circulares [7]. 
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3.9 Resistencia a la fatiga 𝑆𝑛 
 

A la capacidad de un material para resistir cargas de fatiga se le conoce como resistencia a la 

fatiga. En otras palabras, la resistencia a la fatiga es el esfuerzo que puede resistir un material 

durante cierta cantidad conocida de ciclos de carga, si la cantidad de ciclos de carga es infinita, 

entonces el esfuerzo se llama límite de fatiga [7]. 

En la Figura 3.20 se muestra una gráfica común de la resistencia a la fatiga o mejor conocida 

como diagrama 𝑆 − 𝑁 (diagrama esfuerzo-ciclos), también consulte la sección 2.5. 

Como se pude observar en la Figura 3.20, las curvas 𝐴, 𝐵 y 𝐷 representan materiales que si 

tienen un límite de fatiga y la curva 𝐶 muestra materiales que no poseen un límite de fatiga como 

lo es la mayor parte de los materiales no ferrosos. En la referencia [7] se sugiere emplear la 

siguiente aproximación básica para la resistencia a la fatiga para acero forjado cuando no se 

cuenta con los datos del material obtenidos de pruebas o como datos fiables publicados. 

𝑆𝑛 = 0.50 𝑆𝑢 (3.44) 

Donde, 𝑆𝑢 es la resistencia última a la tensión. Esta aproximación se refiere al caso especial de 

esfuerzo repetido e invertido flexionante para un acero pulido con sección transversal circular 

de 0.3 in de diámetro [7]. Para este trabajo de investigación, se emplea la resistencia última a la 

tensión para definir el valor de la resistencia a la fatiga como se explica en el apéndice A. 

 

Figura 3.20. Gráfico de resistencia a la fatiga (Diagrama 𝑆 − 𝑁) [7]. 
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3.10  Resistencia a la fatiga real o modificada 𝑆′𝑛 
 

Los valores de la resistencia a la fatiga, son calculados con base en pruebas de laboratorio bajo 

condiciones estrictamente controladas, por lo que no es posible que la resistencia a la fatiga de 

un elemento mecánico o estructural iguale los valores obtenidos en laboratorio [6]. Los valores 

que disminuyen la resistencia a la fatiga son conocidos como factores, ya que estos influyen en 

el material según las condiciones en las que este se empleará. La influencia de estos factores y 

condiciones en las que se emplea un material modifican al valor de la resistencia a la fatiga 𝑆𝑛, 

para obtener un nuevo valor bajo condiciones reales llamado resistencia a la fatiga real o 

modificada 𝑆′𝑛. 

La resistencia a la fatiga real se define como: 

𝑆′𝑛 = 𝑆𝑛𝐶𝑚𝐶𝑠𝑡𝐶𝑅𝐶𝑠 (3.45) 

Donde, 𝑆𝑛 es la resistencia a la fatiga (véase la sección 3.9), 𝐶𝑅 es el factor de confiabilidad 

(sección 3.7) y 𝐶𝑠 es el factor de tamaño (sección 3.8). Para el factor de tipo de esfuerzo 𝐶𝑠𝑡 

aplique: 𝐶𝑠𝑡 = 1.0 para esfuerzo flexionante y 𝐶𝑠𝑡 = 0.80 para tensión axial, y finalmente para 

el factor de material 𝐶𝑚 véase la Tabla 3.7. 

Tabla 3.7. Valores para el factor de material [7]. 

Material Factor de material (𝑪𝒎) 

Acero forjado 1.00 

Acero colado 0.80 

Acero pulverizado 0.76 

Hierro colado maleable 0.80 

Hierro colado gris 0.70 

Hierro colado dúctil 0.66 

 

 

3.11  Teoría del esfuerzo cortante máximo (Tresca) 
 

Esta teoría es un criterio de resistencia estática aplicada a materiales dúctiles, la cual determina 

que la fluencia se da cuando el esfuerzo cortante máximo de un elemento iguala al esfuerzo 

cortante máximo de una pieza de ensayo a tensión del mismo material cuando esta comienza a 

fluir. Si una tira de un material dúctil es sometida a tensión, se forma un patrón de líneas de 

desplazamiento (líneas de Lüder) aproximadamente a 45° de los ejes de la tira. Estas líneas de 
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desplazamiento indican el inicio de la fluencia, y cuando se llega a este punto (fractura), se 

presentan líneas de fractura en ángulos aproximados a 45° con los ejes de tensión [6]. 

Partiendo de que el esfuerzo en tensión simple esta dado por 𝜎 = 𝐹/𝐴, y tomando en cuenta 

que el esfuerzo cortante máximo ocurre a 45° de la superficie en tensión se define como 𝜏𝑚á𝑥 =

𝜎/2. Considerando un estado de esfuerzo general, se pueden denotar y ordenar tres esfuerzos 

principales tales que 𝜎1 ≥ 𝜎2 ≥ 𝜎3, definiendo 𝜏𝑚á𝑥 =
𝜎1−𝜎3

2
. Por lo tanto, para un estado 

general de esfuerzo, se tiene que, el esfuerzo cortante máximo produce la fluencia cuando: 

𝜏𝑚á𝑥 =
𝜎1 − 𝜎3
2

≥
𝑆𝑦

2
       ∴         𝜎1 − 𝜎3 ≥ 𝑆𝑦 (3.46) 

Donde se define que la resistencia a la fluencia en cortante es: 

𝑆𝑠𝑦 = 0.5 𝑆𝑦 (3.47) 

Incorporando un factor de seguridad en la ecuación (3.46), se tiene: 

𝜏𝑚á𝑥 =
𝑆𝑦

2𝑛
 (3.48) 

Recordando que el esfuerzo plano es un estado de esfuerzo tridimensional, y que para este caso 

el tercer esfuerzo principal siempre es cero, significa que al emplear la convención 𝜎1 ≥ 𝜎2 ≥

𝜎3 no es posible llamar arbitrariamente a los esfuerzos principales en el plano 𝜎1 y 𝜎2, ya que 

debe relacionarse el tercer esfuerzo principal con valor cero. Es por esto por lo que para la teoría 

del esfuerzo cortante máximo en el esfuerzo plano se etiquetan los esfuerzos principales 𝜎1 y 𝜎2 

como 𝜎𝐴 y 𝜎𝐵, y siguiendo la convención de 𝜎1 ≥ 𝜎2 ≥ 𝜎3 para ordenarlos con el esfuerzo 

principal de valor cero, existen tres casos a considerar como resultado de la ecuación (3.46) para 

el esfuerzo plano [6]: 

Caso 1: 𝜎𝐴 ≥ 𝜎𝐵 ≥ 0, con 𝜎1 = 𝜎𝐴 y 𝜎3 = 0 en la ecuación (3.46). La condición de fluencia es: 

𝜎𝐴 ≥ 𝑆𝑦 (3.49) 

Caso 2: 𝜎𝐴 ≥ 0 ≥ 𝜎𝐵, donde, 𝜎1 = 𝜎𝐴 y 𝜎3 = 𝜎𝐵 en la ecuación (3.46), se tiene: 

𝜎𝐴 − 𝜎𝐵 ≥ 𝑆𝑦 (3.50) 

Caso 3: 0 ≥ 𝜎𝐴 ≥ 𝜎𝐵, donde, 𝜎1 = 0 y 𝜎3 = 𝜎𝐵, la ecuación (3.46) da: 

 

Representado de una manera más gráfica lo realizado, las ecuaciones (3.49), (3.50) y (3.51) se 

representan en la Figura 3.21 mediante líneas en el plano 𝜎𝐴 y 𝜎𝐵. Las líneas no indicadas son 

casos para 𝜎𝐴 ≤ 𝜎𝐵, mismas que normalmente no se usan, pero completan la envolvente del 

esfuerzo a la fluencia. La teoría del esfuerzo cortante máximo predice la fluencia si un estado 

de esfuerzo esta fuera de la región sombreada limitada por la envolvente del esfuerzo a la 

𝜎𝐵 ≤ −𝑆𝑦 (3.51) 
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fluencia [6].  En la Figura 3.21 el punto a representa el estado de esfuerzo de un componente de 

esfuerzo crítico en un elemento. Si la carga se incrementa, se supone que los esfuerzos 

principales incrementarán proporcionalmente a lo largo de la línea O-a (línea de carga). Si el 

esfuerzo aumenta a lo largo de la línea de carga, tal que cruce la envolvente del esfuerzo de 

fluencia (punto b), la teoría del esfuerzo cortante máximo predice que el elemento en esfuerzo 

cederá. Para el punto a el factor de seguridad contra la fluencia esta dado por la razón de 

resistencia (distancia O-b) sobre el esfuerzo (O-a), o 𝑛 = 𝑂𝑏̅̅̅̅ /𝑂𝑎̅̅ ̅̅  [6]. 

Esta teoría permite analizar principalmente problemas relacionados con diseño de ejes ya que 

cuentan con esfuerzos normales a partir de cargas en flexión o axiales, lo que provoca esfuerzos 

cortantes a partir de la torsión [6]. 

 

3.12  Teoría de la energía de distorsión máxima (Von Mises) 
 

La teoría de la energía de distorsión máxima surgió debido a que, cuando un material dúctil es 

sometido a esfuerzos hidrostáticos (esfuerzos principales iguales) estos presentan resistencia a 

la fluencia que exceden considerablemente los valores que resultan del ensayo de tensión 

simple. Por consecuencia, esta teoría predice que la falla por fluencia se da cuando la energía 

de deformación total por unidad de volumen es igual o mayor que la energía de deformación 

por unidad de volumen correspondiente a la resistencia a la fluencia del mismo material, ya sea 

que este se encuentre en tensión o compresión [6]. 

Para desarrollar la teoría se plantea la Figura 3.22:  

Figura 3.21. Teoría del esfuerzo cortante máximo de 

esfuerzo plano, para 𝜎𝐴 y 𝜎𝐵  diferentes de cero [6]. 
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Donde para cada uno de los casos de la Figura 3.22 se tiene: 

a) El volumen unitario es sometido a estado de esfuerzos tridimensionales cualesquiera 𝜎1, 

𝜎2 y 𝜎3.  

b) El estado de esfuerzos es de tensión hidrostática debida al promedio de los esfuerzos 

tridimensionales que actúan en cada una de las direcciones principales 𝜎𝑝𝑟𝑜𝑚, por lo cual 

el elemento experimenta un cambio de volumen puro (sin distorsión angular). 

c) Si se considera 𝜎𝑝𝑟𝑜𝑚  como un componente de 𝜎1, 𝜎2 y 𝜎3, entonces este componente 

puede restarse a cada uno de ellos. Por consiguiente, se dice que este elemento está 

sometido a distorsión angular pura ya que no hay cambios de volumen.  

Recordando que la energía de deformación por unidad de volumen de la tensión simple está 

dada por 𝑢 =
1

2
𝜖𝜎, entonces para el elemento de la Figura 3.22(a), la energía de deformación 

por volumen unitario es: 

𝑢 =
1

2
[𝜖1𝜎1 + 𝜖2𝜎2 + 𝜖3𝜎3] 

(3.52) 

Donde se tienen las siguientes ecuaciones para las deformaciones normales: 

𝜖1 =
1

𝐸
[𝜎1 − 𝑣(𝜎2 + 𝜎3)] 

𝜖2 =
1

𝐸
[𝜎2 − 𝑣(𝜎1 + 𝜎3)] 

𝜖3 =
1

𝐸
[𝜎3 − 𝑣(𝜎1 + 𝜎2)] 

(3.53) 

Y sustituyendo la ecuación (3.53) para las deformaciones principales se tiene: 

𝑢 =
1

2𝐸
[𝜎1

2 + 𝜎2
2 + 𝜎3

2 − 2𝑣(𝜎1𝜎2 + 𝜎2𝜎3 + 𝜎3𝜎1)] (3.54) 

Figura 3.22. a) Elemento con esfuerzos triaxiales que experimenta cambio de volumen y 

distorsión angular. b) Elemento sometido a tensión hidrostática que solo experimenta 

cambio de volumen. c) Elemento con distorsión angular sin cambio de volumen [6]. 
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Si se desea la energía de deformación para producir únicamente cambio de volumen, se sustituye 

𝜎𝑝𝑟𝑜𝑚 =
𝜎1+𝜎2+𝜎3 

3
 para los esfuerzos en la ecuación (3.54). Se obtiene la siguiente ecuación: 

𝑢𝑣 =
3𝜎𝑝𝑟𝑜𝑚

2

2𝐸
(1 − 2𝑣) (3.55) 

Y sustituyendo el cuadrado de 𝜎𝑝𝑟𝑜𝑚 en la ecuación (3.55) y reduciendo la expresión se tiene: 

𝑢𝑣 =
1 − 2𝑣

6𝐸
(𝜎1

2 + 𝜎2
2 + 𝜎3

2 + 2(𝜎1𝜎2 + 𝜎2𝜎3 + 𝜎3𝜎1)) (3.56) 

Por lo que la energía de distorsión es el resultado de restar la ecuación (3.56) de la ecuación 

(3.54), el resultado es: 

𝑢𝑑 = 𝑢 − 𝑢𝑣 =
1 + 𝑣

3𝐸
 [
(𝜎1 − 𝜎2)

2 + (𝜎2 − 𝜎3)
2 + (𝜎3 − 𝜎1)

2

2
] (3.57) 

Donde si los esfuerzos principales son iguales, entonces la energía de distorsión es igual a cero. 

Para el ensayo de tensión simple en la fluencia, si 𝜎1 = 𝑆𝑦 y 𝜎2 = 𝜎3 = 0, entonces la energía 

de distorsión resultante de la ecuación (3.57) es: 

𝑢𝑑 =
1 + 𝑣

3𝐸
 𝑆𝑦 (3.58) 

Para el caso del estado general de esfuerzo, la fluencia se predice si la ecuación (3.57) es igual 

o mayor que la ecuación (3.58), resultando la ecuación de la fluencia como: 

√
(𝜎1 − 𝜎2)2 + (𝜎2 − 𝜎3)2 + (𝜎3 − 𝜎1)2

2
 ≥  𝑆𝑦 (3.59) 

El esfuerzo de Von Mises surge de un caso simple de tensión 𝜎, ya que la fluencia puede ocurrir 

cuando 𝜎 ≥  𝑆𝑦. Razón por la que el lado izquierdo de la ecuación (3.59) se considera como un 

esfuerzo simple, equivalente o efectivo del estado general total del esfuerzo dado por 𝜎1, 𝜎2 y 

𝜎3. Así, el esfuerzo de Von Mises es: 

𝜎′ = √
(𝜎1 − 𝜎2)2 + (𝜎2 − 𝜎3)2 + (𝜎3 − 𝜎1)2

2
 (3.60) 

Relacionando para el esfuerzo plano, los dos esfuerzos principales 𝜎𝐴 y 𝜎𝐵 son diferentes de 

cero para 𝜎1 y 𝜎2 respectivamente, y el esfuerzo 𝜎3 igual con cero. Sustituyendo estas 

condiciones en la ecuación (3.60), la expresión se reduce a: 

𝜎′ = √𝜎𝐴2 − 𝜎𝐴𝜎𝐵 + 𝜎𝐵2 (3.61) 
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En la Figura 3.23 se representa la ecuación (3.61), la cual es una elipse rotada en el plano 𝜎𝐴, 

𝜎𝐵 y 𝜎´ = 𝑆𝑦. Observe que en la Figura 3.23, se compara la energía de distorsión máxima (ED) 

y el esfuerzo cortante máximo (ECM), donde esta última se muestra más restrictiva y, por tanto, 

más conservadora. 

 

 

Sustituyendo las componentes (x,y,z) del esfuerzo tridimensional en la ecuación (3.60), el 

esfuerzo de Von Mises se define como: 

𝜎′ =
1

√2
[(𝜎𝑥 − 𝜎𝑦)

2
+ (𝜎𝑦 − 𝜎𝑧)

2
+ (𝜎𝑧 − 𝜎𝑥)

2 + 6(𝜏𝑥𝑦
2 + 𝜏𝑦𝑧

2 + 𝜏𝑧𝑥
2)]

1
2
 (3.62) 

Y sustituyendo las componentes principales (x,y) para el esfuerzo plano se tiene: 

𝜎′ = (𝜎𝑥
2 − 𝜎𝑥𝜎𝑦 + 𝜎𝑦

2 + 3𝜏𝑥𝑦
2)
1
2 (3.63) 

La principal diferencia entre la teoría del esfuerzo cortante máximo y la teoría de distorsión 

máxima es que, la primera teoría no toma en cuenta la contribución de los esfuerzos normales 

sobre las superficies a 45° del elemento sometido a tensión, ya que estos esfuerzos son F/2A, y 

no los esfuerzos hidrostáticos dados por F/3A.  

Para términos de diseño, la ecuación (3.59) puede expresarse como: 

𝜎′ =
𝑆𝑦

𝑛
 (3.64) 

La teoría de la energía de distorsión máxima es la teoría más empleada para materiales dúctiles 

en problemas de diseño, porque no predice falla bajo presión hidrostática y cumple con los 

requerimientos del comportamiento dúctil ((3.59) a (3.63)). 

Figura 3.23. Comparativa de las teorías de ED y ECM [6]. 
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Considerando el caso de cortante puro 𝜏𝑥𝑦 para la resistencia a la fluencia cortante, donde 𝜎𝑥 =

𝜎𝑦 = 0. Para la fluencia en la ecuación (3.59) con la ecuación (3.63) se tiene: 

(3𝜏𝑥𝑦
2)
1
2 = 𝑆𝑦       ∴       𝜏𝑥𝑦 =

𝑆𝑦 

√3
= 0.577 𝑆𝑦     (3.65) 

Por lo tanto, la resistencia a la fluencia en cortante calculada por la teoría de la energía de 

distorsión es: 

𝑆𝑠𝑦 = 0.577 𝑆𝑦 (3.66) 

Lo que resulta en aproximadamente un 15% mayor al 0.5𝑆𝑦 predicho por la teoría del esfuerzo 

cortante máximo [6]. Por otro lado, considerando 𝜎𝑥 = 𝜎, el esfuerzo flexionante 𝜎𝑦 = 0 y el 

esfuerzo cortante debido a torsión 𝜏𝑥𝑦 = 𝜏 en la ecuación (3.63), se obtienen los esfuerzos 

fluctuantes de Von Mises (alternantes y medios) para ejes giratorios, redondos y sólidos, sin 

tomar en cuenta las cargas axiales [6]. 𝜎´ = [(𝜎′𝑎 + 𝜎
′
𝑚)

2 + 3(𝜏𝑎 + 𝜏𝑚)
2]1/2. 

𝜎′𝑎 = (𝜎𝑎
2 + 3𝜏𝑎

2) = [(
32 𝐾𝑓 𝑀𝑎

𝜋𝑑3
)
2

+ 3(
16 𝐾𝑓𝑠 𝑇𝑎

𝜋𝑑3
)
2

]

1/2

 (3.67) 

𝜎′𝑚 = (𝜎𝑚
2 + 3𝜏𝑚

2) = [(
32 𝐾𝑓 𝑀𝑚

𝜋𝑑3
)
2

+ 3(
16 𝐾𝑓𝑠 𝑇𝑚

𝜋𝑑3
)
2

]

1/2

 
(3.68) 

 

3.13  Esfuerzos de diseño para ejes 
 

Al momento de diseñar un eje, deben tenerse en cuenta que pueden estar presentes diversas 

condiciones de esfuerzo al mismo tiempo, es decir, el esfuerzo cortante torsional estará presente 

en cualquier sección en la que un eje transmite potencia, mientras que en el caso normal existirá 

un esfuerzo flexionante sobre esa misma sección. Puede ser que en algunas secciones del eje 

solo exista esfuerzo flexionante, puntos donde no existe flexión ni torsión, pero si esfuerzo 

cortante (vertical). En conclusión, los esfuerzos de flexión, torsión o axiales pueden estar 

sobrepuestos en una misma sección o puede que no se desarrolle esfuerzo alguno según la 

geometría y requerimientos de diseño para el eje. 

Para determinar los esfuerzos, al diseñar un eje es necesario conocer los fatores de diseño 𝑛𝑑. 

El material más común para el diseño de ejes, son los materiales dúctiles como se explicó en la 

sección 3.2, debido a que un material dúctil funciona mejor bajo condiciones de carga y se 

supondrá que los esfuerzos flexionantes son totalmente invertidos y repetidos [7]. Donde, los 

esfuerzos invertidos y repetidos (Figura 3.24) se dan cuando un cuerpo es sometido a un esfuerzo 

de tracción y continuamente se somete a otro esfuerzo de compresión de la misma magnitud. 
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𝜎𝑚 = 0 

𝜎𝑚 

0 

Para el análisis, es suficiente combinar los diferentes tipos de esfuerzos en esfuerzos de Von 

Mises alternantes y medios (esfuerzos fluctuantes Figura 3.25) [6]. Donde los esfuerzos 

fluctuantes se presentan cuando el eje está sometido a una precarga inicial, y sobre éste se 

aplicará el esfuerzo variable, es decir, todos los esfuerzos variables cuyo promedio sea distinto 

de cero. 

 

3.13.1  Esfuerzo cortante de diseño – par torsional constante 

 

El mejor indicador de falla en materiales dúctiles debido a esfuerzo cortante y constante, 

es la teoría de energía de distorsión máxima (Von Mises), por lo que, despejando de la 

ecuación (3.43) al esfuerzo cortante se tiene 

𝜏𝑑 =
𝑆𝑠𝑦

𝑛
 (3.69) 

Sustituyendo la ecuación (3.66) de la resistencia a la fluencia cortante por la teoría de la 

energía de distorsión en la ecuación (3.69), el esfuerzo cortante de diseño es: 

𝜏𝑑 =
0.577 𝑆𝑦

𝑛
 (3.70) 

Nota: este valor se usará para el esfuerzo cortante por torsión continua, esfuerzo cortante 

vertical o esfuerzo cortante directo en un eje [7]. 

 

3.13.2  Esfuerzo cortante de diseño – esfuerzo cortante vertical invertido 

 

Cuando un cojinete soporta un extremo de un eje y en esa sección no existe transmisión 

de par torsional alguno, y los momentos flexionantes son igual a cero o muy pequeños, 

se establece que están sujetos a fuerzas cortantes verticales, por lo que estas fuerzas 

gobiernan el análisis de diseño.  

Figura 3.24. Esfuerzo repetido e invertido [7]. Figura 3.25. Esfuerzo fluctuante [7]. 
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En la Figura 3.26 se puede observar una parte de un eje con una sección transversal 

circular, en donde se muestra la distribución de esfuerzos cortantes verticales. Como se 

puede observar, el esfuerzo disminuye gradualmente en forma parabólica hasta cero en 

la superficie externa del eje [7]. 

Según la resistencia de materiales, el esfuerzo cortante vertical máximo para una sección 

transversal circular está definido por: 

𝜏𝑚á𝑥 =
4𝑉

3𝐴
 (3.71) 

Donde, 𝑉 y 𝐴 son la fuerza cortante vertical y el área de la sección transversal 

respectivamente. Considerando los factores de concentración de esfuerzos, el esfuerzo 

cortante vertical máximo se define como: 

𝜏𝑚á𝑥 = (𝐾𝑡) (
4𝑉

3𝐴
) (3.72) 

Como se observa en la Figura 3.26, la rotación del eje provoca en la superficie exterior 

de la sección transversal un esfuerzo cortante reversible, mismo que oscila entre +𝜏𝑚á𝑥 

y −𝜏𝑚á𝑥, pasando por cero en cada revolución. Para diseñar se puede aplicar el factor de 

diseño 𝑛 a la resistencia a la fluencia y entonces se puede emplear 𝜎′ < 𝜎𝑑 = 𝑆𝑦/𝑛 [7]. 

Como se trata de un esfuerzo cortante invertido y repetido, se puede emplear la teoría de 

la energía de distorsión máxima, donde estimando la resistencia a la fatiga en cortante 

se tiene: 

𝑆′𝑠𝑛 = 0.577 𝑆
′
𝑛 (3.73) 

Y calculando el esfuerzo cortante máximo repetido 𝜏𝑚á𝑥 e incluyendo el factor de 

concentración de esfuerzo se tiene: 

𝐾𝑡𝜏𝑚á𝑥 < 𝜏𝑑 =
𝑆′𝑠𝑛
𝑛

= 0.577 𝑆′𝑛 (3.74) 

Con estas consideraciones, la ecuación (3.43), se puede definir como: 

𝜏𝑚á𝑥 

𝜏𝑚á𝑥 

𝜏−𝑚á𝑥 

Figura 3.26. Distribución de esfuerzos cortantes en un eje giratorio [7]. 
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𝑛 =
𝑆′𝑠𝑛
𝜏𝑚á𝑥

 (3.75) 

Y sustituyendo la ecuación (3.73) en la ecuación (3.75), se tiene: 

𝑛 =
0.577 𝑆′𝑛
𝜏𝑚á𝑥

 (3.76) 

Expresando esta ecuación como esfuerzo cortante de diseño. 

𝜏𝑑 =
0.577 𝑆′𝑛

𝑛
 (3.77) 

Haciendo 𝜏𝑚á𝑥 = 𝜏𝑑, es decir, se sustituye la ecuación (3.72) en la ecuación (3.77): 

(𝐾𝑡) (
4𝑉

3𝐴
) =

0.577 𝑆′𝑛
𝑛

 (3.78) 

Creando una relación con el objetivo de determinar el diámetro requerido 𝐷, se despeja 

el área como sigue: 

𝐴 =
2.31𝑛𝐾𝑡𝑉

𝑆′𝑛
 (3.79) 

Y definiendo el área para la sección transversal de un círculo como: 

𝐴 =
𝜋𝐷2

4
 (3.80) 

Sustituyendo la ecuación (3.80) en la ecuación (3.79) se tiene: 

𝜋𝐷2

4
=
2.31𝑛𝐾𝑡𝑉

𝑆′𝑛
 (3.81) 

Y finalmente despejando 𝐷, el diámetro requerido del eje es: 

𝐷 = √
2.94𝑛𝐾𝑡𝑉

𝑆′𝑛
 (3.82) 

Nota: esta ecuación solo se emplea para calcular el diámetro necesario de un eje cuando 

una fuerza cortante vertical 𝑉 es la única carga importante presente. Generalmente el 

diámetro obtenido será mucho menor que el que se requiere en otras partes del eje, donde 

se encuentran valores importantes de momento de par torsional y flexionante. Por 

estandarización, es normal que se requiera que el eje sea mayor que el mínimo calculado, 

con el objetivo de adaptarse a un cojinete en el lugar donde la fuerza cortante sea igual 

a la carga radial sobre el cojinete [7].  
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3.13.3  Esfuerzo normal de diseño – carga por fatiga 

 

Para la flexión repetida e invertida en un eje como consecuencia de cargas transversales 

aplicadas a un eje giratorio, el esfuerzo de diseño se relaciona con la resistencia del 

material a la fatiga del eje. Al especificar el esfuerzo de diseño se deben considerar las 

condiciones reales bajo las cuales se fabrica y funciona el eje [7]. 

Para las secciones del eje sometidas sólo a flexión invertida, el esfuerzo de diseño se 

define como sigue [7]. 

𝜎𝑑 =
𝑆′𝑛
𝑛

 
(3.83) 

 

3.14  Ejes únicamente sometidos a flexión y a torsión  
 

La potencia transmitida a un eje causa torsión y las fuerzas transversales sobre los elementos 

causan flexión. Generalmente los ejes que son sometidos simplemente a flexión y a torsión, son 

aquellos que sostienen engranes rectos, poleas para bandas en V o catarinas (ruedas dentadas). 

Con base en la hipótesis planteada por Mott [7], se deduce una ecuación para el diseño. Esta 

hipótesis indica que el esfuerzo cortante en un eje es repetido y este se invierte cuando el eje 

comienza a girar, pero que el esfuerzo cortante por torsión es casi uniforme. La ecuación de 

diseño se basa en el principio representado en el gráfico de la Figura 3.27. 

En el gráfico de la Figura 3.27 se puede observar que en el eje vertical corresponde a la relación 

entre el esfuerzo flexionante invertido y la resistencia a la fatiga del material, para el eje 

horizontal se tiene la relación entre el esfuerzo cortante torsional y la resistencia a la cedencia 

Figura 3.27. Gráfico base para la ecuación del diseño de ejes, con esfuerzo 

flexionante invertido repetido y esfuerzo cortante torsional constante [7]. 
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por cortante del material. El punto máximo en ambos ejes tiene el valor de 1.0, mismo valor que 

indica la falla inminente en flexión pura o en torsión pura respectivamente [7]. Para este caso, 

la falla bajo combinaciones de flexión y torsión, está gobernada por el arco mostrado en la 

Figura 3.27, cuya ecuación es: 

(
𝜎

𝑆′𝑛
)
2

+ (
𝜏

𝑆𝑠𝑦
)

2

= 1 (3.84) 

Donde se define 𝑆𝑠𝑦 =
𝑆𝑦

√3
, de la teoría de la energía de distorsión (Von Mises), ecuación (3.66). 

Incorporando el factor de diseño en cada término del primer miembro de la ecuación (3.84), se 

obtiene la siguiente expresión basada en esfuerzos de diseño [7]. 

(
𝑛𝜎

𝑆′𝑛
)
2

+ (
𝑛𝜏

𝑆𝑦
)

2

= 1 (3.85) 

Como el primer término de la ecuación (3.85) es un esfuerzo repetitivo, entonces se puede 

introducir el factor de concentración de esfuerzos para flexión, mientras que para el esfuerzo 

cortante torsional no se necesita este factor por considerarse constante, así se obtiene: 

(
𝑛𝜎𝐾𝑡
𝑆′𝑛

)
2

+ (
𝑛𝜏

𝑆𝑦
)

2

= 1 (3.86) 

Ahora, el esfuerzo flexionante debido a un momento flexionante 𝑀, para ejes redondos sólidos 

y giratorios es: 

𝜎 =
𝑀

S
 (3.87) 

Y el esfuerzo cortante torsional está definido por: 

𝜏 =
𝑇

𝑍𝑝
 (3.88) 

Donde S = 𝜋𝐷3/32 es el módulo de sección rectangular y 𝑍𝑝 = 𝜋𝐷
3/16 es el módulo de 

sección polar, para una sección transversal circular   

Con estas consideraciones la ecuación (3.88) puede definirse como: 

𝜏 =
𝑇

2S
 (3.89) 

Y sustituyendo estas relaciones en la ecuación (3.86) se tiene: 

(
𝑛𝑀𝐾𝑡
S 𝑆′𝑛

)
2

+ (
𝑛𝑇√3

2S 𝑆𝑦
)

2

= 1 
(3.90) 
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Reduciendo y agrupando términos resulta: 

𝑛

S
√(
𝑀𝐾𝑡
𝑆′𝑛

)
2

+
3

4
(
𝑇

𝑆𝑦
)

2

= 1 (3.91) 

Ahora, sustituyendo el valor del módulo de sección rectangular, considerando que se trata de un 

eje con sección transversal sólida se tiene: 

32𝑛

𝜋𝐷3
√(
𝑀𝐾𝑡
𝑆′𝑛

)
2

+
3

4
(
𝑇

𝑆𝑦
)

2

= 1 (3.92) 

Y despejando el diámetro se obtiene la siguiente ecuación de diseño para ejes [7]. 

𝐷 = [
32𝑛

𝜋
√(
𝑀𝐾𝑡
𝑆′𝑛

)
2

+
3

4
(
𝑇

𝑆𝑦
)

2

]

1
3

 
(3.93) 

 

 

3.15  Análisis de elementos finitos en Ansys 

 

Como se comentó en las secciones 1 y 2.2, Ansys es un software especializado para dar solución 

a diversos sistemas físicos y biológicos. Este es el software elegido para el desarrollo de este 

trabajo de tesis, debido a que es uno de los softwares más confiables y empleados en la industria 

debido a los métodos numéricos que emplea para dar solución a estos sistemas. Inicialmente el 

eje es modelado en el CAD de SpaceClaim, para posteriormente describir el proceso necesario 

para llevar a cabo un análisis de elementos finitos mediante Ansys Workbench. 

Los elementos finitos son la división de un cuerpo, estructura o dominio en un número finito de 

subdominios no-intersectantes entre sí. Dentro de estos elementos se encuentra una serie de 

puntos denominados nodos, los cuales son los puntos de unión de cada elemento con sus 

adyacentes. Dependiendo del tipo de relación de adyacencia entre un conjunto de nodos este se 

denomina malla, así el conjunto de elementos finitos se define como discretización. 

El procedimiento general para la formulación de un análisis de elemento finito que da solución 

a un problema físico mediante software especializado es común en los diferentes análisis que 

requieren una discretización, sea un análisis estructural, transmisión de calor, flujo de fluidos, 

entre otros. Este procedimiento consiste en tres pasos [2]:  

• Pre-procesamiento: en este paso se define el modelo a analizar para así, ordenadamente 

definir; el dominio geométrico del problema, tipo de elemento a emplear (línea, 
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superficie, sólido o de propósito especial), propiedades del elemento (materiales), 

propiedades geométricas del elemento (área, dimensión, etc.), tipo de la malla 

(generación manual, semiautomática, automática), condiciones de frontera (restricciones 

físicas) y las cargas o perturbaciones que son generadas por medios externos. 

 

• Procesamiento o solución: en este paso el software ensambla las ecuaciones que rigen al 

sistema de forma matricial y se calculan los valores desconocidos de las variables de 

campo mediante una sustitución regresiva donde se evalúan las variables adimensionales 

o derivadas, esfuerzos, aceleraciones, velocidades, etc. 

 

• Post-procesamiento: en esta etapa final, el software muestra los resultados obtenidos del 

análisis de diferentes formas según la solución deseada; esfuerzos, deformaciones, 

equilibrio estático, factores de seguridad, animaciones, respuesta del modelo en modelos 

dinámicos, gráficos de desplazamiento o cualquier factor físico deseado, etc.  

 

 

3.16  Elemento mecánico 
 

Un elemento mecánico se define como una estructura continua dónde, dependiendo de la 

geometría del elemento este se clasifica en: elemento tipo línea, elemento de superficie, 

elemento sólido y elementos de propósito específico, como se observa en la Tabla 3.8. 

Tabla 3.8. Clasificación de las geometrías según el elemento [13]. 

Tipo de 

elemento 
Geometría Aplicaciones 

1 D 

(Tipo línea) 
 

Elementos lineales simples 

de dos nodos; barras, 

vigas, armazones. Estos 

trabajan bajo compresión, 

tensión, flexión, torsión 

con o sin rigidez de carga. 

2 D 

(Superficies) 

 
Elementos 

bidimensionales o 

superficies con nodos en 

las esquinas. Generalmente 

utilizados para representar 

esfuerzos o deformación 

plana. 

Triangulares Cuadriláteros 
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3 D 

(Elementos 

sólidos) 

 
Elementos 

tridimensionales o sólidos 

con nodos en las esquinas. 

Generalmente son 

empleados como sólidos o 

placas gruesas y 

empleados para 

transiciones (pirámide). 

Otros 

(Propósitos 

específicos) 

 

 

 

Elementos de propósito 

especial, estos elementos 

son complejos debido a los 

desplazamientos que 

ofrecen: brecha, gancho, 

conexión y rígido. 

Generalmente empleados 

para desplazamientos 

libres en espacios 

preestablecidos o para 

restricciones rígidas entre 

nodos. 

Nota: los elementos de orden superior presentan nodos intermedios a lo largo de su geometría 

[13]. 

 

3.17  Mallado en Ansys 

 

Inicialmente el método de los elementos finitos se creó basado en analizar un cuerpo (estructura,  

o sistema) de geometría compleja mediante una red o rejilla de elementos lineales según 

Hrennikoff, McHenry y Newmark con el objetivo de simplificar el análisis del mismo, Clough 

presentó un sistema de ecuaciones de rigidez en forma matricial de diversos elementos [6], es 

así que en los diferentes software estos métodos son empleados para obtener mejores resultados 

al analizar un modelo, ya que este se debe discretizar (dividir) en un número finito de partes, 

donde, una malla (red o rejilla) más fina implica una mayor cantidad de elementos a analizar 

(observe las Figuras 3.28 y 3.29) y por tanto nodos regulares (uniones uniformes entre 

elementos), dando lugar a elementos de buena calidad y, logrando niveles de precisión mayores. 

Una malla se define como el conjunto de elementos finitos y nodos que discretizan un cuerpo. 

La técnica de mallado es la parte fundamental de los elementos finitos, ya que los resultados 

mejoran cuando la densidad de malla se incrementa en áreas de gradientes de esfuerzo máximos 

o cuando las zonas de transición geométrica se mallan de manera uniforme. La selección de una 

malla adecuada es un factor importante, ya que el refinamiento constante de esta provoca que el 

Tetraedros Hexaedros 

Regulares 

Hexaedro 

Irregular 
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FEA converja a la solución matemática que rige el problema, se dice que la solución converge 

cuando la variación de los resultados es mínima o tiende a cero en cada iteración [6]. 

 

Existen tres formas generales para generar un mallado:  

• Generación manual: se realiza mediante la modificación del archivo de texto de entrada 

y generalmente se realiza en modificaciones rápidas de un modelo. 

• Generación semiautomática: este proceso de mallado es generado automáticamente por 

algoritmos computacionales que permiten al software mallar automáticamente las 

regiones del cuerpo o estructura a discretizar, mediante el uso de límites (regiones) 

perfectamente definidos por el usuario. 

• Generación automática: este proceso de mallado es generado automáticamente por 

algoritmos computacionales que permiten al software mallar automáticamente las 

regiones del cuerpo o estructura según la geometría de este.  

Recomendaciones generales para generar una malla: 

• Emplear el elemento más simple que describa el fenómeno a estudiar. 

• Emplear el mínimo refinamiento que englobe el fenómeno físico dominante. 

• Hacer refinamientos específicamente en regiones donde se presenten grandes gradientes 

de esfuerzo/deformación o posibles puntos críticos (grietas, cargas concentradas, 

contactos, aperturas, uniones, soldaduras, anclajes, surcos, interfaz entre distintos 

materiales y cambios abruptos de área de sección transversal). 

• Los elementos triangulares o piramidales son empleados entre la transición de 

elementos. 

Una de las posibles limitantes para las refinaciones de malla en análisis estructurales, es el 

número de nodos que permite la licencia para estudiantes de Ansys, ya que solo se dispone de 

128 mil nodos/elementos, esto puede minimizarse al emplear mallas adaptativas, es decir, 

Figura 3.28. Malla fina con alto nivel de precisión. Figura 3.29. Malla gruesa con baja precisión. 
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identificar los puntos donde se concentra la mayor cantidad de esfuerzos en el cuerpo para poder 

definir en esta zona un refinamiento específico de malla mayor, y en las partes del cuerpo donde 

no existen puntos críticos o estos no afecten al resultado se puede limitar la región con una malla 

menos refinada. 

 

3.17.1  Mallas adaptativas 

 

El mallado generado a partir del dominio de un cuerpo es la discretización (interior y 

exterior) del mismo, en polígonos simples en 2D y poliedros en 3D, con la finalidad de 

que el dominio quede cubierto en su totalidad y evitar que se traslapen distintos 

elementos en la malla, al menos que estos compartan un arista, nodo o cara en común 

[14]. Los polígonos simples (2D) son triángulos o cuadriláteros y los poliedros simples 

(3D) son tetraedros, hexaedros, pentaedros y pirámides. El objetivo de realizar el 

refinamiento adaptativo de mallas es refinar aquellas zonas del dominio donde se 

requiere, es decir, zonas críticas o de interés.  

Una malla para FEA, es una malla de soporte para cálculos numéricos, misma que según 

Daniel [14] debe cumplir con los siguientes aspectos: 

• Una malla para FEA debe ser compartible, es decir, una arista en 2D y una cara 

en 3D solo pueden compartirse por dos elementos, a excepción de casos 

especiales. 

• Las cualidades de forma de los elementos se deben optimizar para reducir el 

porcentaje de error en la discretización, no se aceptan elementos invertidos o 

deformados. 

• El tamaño y forma de los elementos debe ser ajustada a la función o métrica de 

espaciado entre nodos. 

• La orientación y numeración de nodos debe ser coherente. 

• Algunos puntos nodales, aristas y caras deben ser generados en posiciones 

específicas. 

Una malla recibe el nombre de estructurada si la continuidad de cada elemento sigue un 

patrón reticular periódico. Para elementos en 2D, se presentan mallas o rejillas 

rectangulares estructuradas y mallados triangulares a partir de una malla regular. Para el 

caso 3D se presentan mallas hexaédricas regulares o mallas tetraédricas, donde, para el 

caso de mallas no estructuradas, los patrones de conectividad entre elementos no son 

periódicos, es decir, la conexión de los elementos en un nodo es aleatoria, por lo que el 

tamaño de los elementos puede variar considerablemente en toda la malla [14]. 

Una malla adaptativa se encarga de distribuir de forma óptima los grados de libertad a 

lo largo del dominio del problema, esto se logra mediante la creación de una malla inicial 
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(manual o automática) que generalmente consta de pocos elementos como una primera 

aproximación a la solución del problema (observe la Figura 3.29) y así estimar el error 

aproximado con el menor número de incógnitas. Una vez analizado el problema e 

identificando puntos críticos como primera aproximación a la solución de interés, o 

zonas en las que los elementos son deformados, se procede a añadir incógnitas en las 

zonas donde el error es mayor para posteriormente realizar un nuevo análisis, y así 

consecutivamente hasta que los resultados converjan a la solución o hasta cumplir con 

un número de grados de libertad aceptable para el caso. 

 

3.17.2  Métodos de mallado en Ansys 

 

En Ansys, existen varios tipos de mallas que se utilizan para discretizar un cuerpo 

(sistema o estructura) con diferentes enfoques y propósitos, la elección de esta depende 

de la geometría del cuerpo y recursos disponibles. A continuación, se mencionan los 

principales tipos de mallas presentes en Ansys y una breve descripción: 

• Malla hexaédrica: este método emplea elementos hexaédricos (poliedros de seis 

caras) para generar el mallado, mismo que requiere una menor cantidad de celdas 

para abarcar un volumen, presentan una menor calidad de los elementos debido 

a una reducción de los elementos para un número determinado de nodos, por lo 

que es comúnmente empleada para cuerpos de geometría sencilla [15]. 

• Malla tetraédrica: este método emplea elementos tetraédricos (poliedros de 

cuatro caras), mismos que requieren una mayor cantidad de celdas para abarcar 

un volumen en comparación del mallado hexaédrico, lo que implica más 

ecuaciones y por tanto tiempo computacional, aumenta la calidad de los 

elementos y comúnmente es empleado para geometrías complejas [15].  

Figura 3.30. Buje mallado con elementos hexaédricos. 
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• Método sweep (barrido): este método es empleado para geometrías sencillas o 

uniformes (simétricas o de formas regulares), en las que es fácil emplear un 

barrido a lo largo de una trayectoria definida (cara inicial a cara final). Este 

método es uno de los más eficientes, por lo que es recomendable emplearlo como 

aproximación inicial siempre y cuando la geometría lo permita [15]. 

• Método multizone (multi-zona): este método consta de descomponer (fraccionar) 

una geometría compleja (de forma manual o automática) según la complejidad 

de la geometría, con la finalidad de combinar diferentes tipos de mallado a lo 

largo de la geometría para obtener resultados más precisos en diversas zonas de 

interés, según las necesidades específicas de cada región. Este método es 

empleado en geometrías complejas que contienen ciertas irregularidades en las 

que un solo mallado es deficiente [15]. 

Figura 3.32. Geometría compleja mallada con elementos tetraédricos. 

Figura 3.31. Eje seccionado y mallado mediante barrido, donde se define una cara inicial y final. 
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• Método Hexa-dominante: este método es considerado como híbrido, mismo en 

el que dominan elementos hexaédricos, aproximadamente en un 60% hexaedros, 

30% tetraedros y el 10% restante es una combinación de estos (prismas y 

pirámides para la transición entre elementos hexaédricos y tetraédricos). Sin 

embargo, este método es poco confiable ya que puede aparentar elementos de 

buena calidad en la superficie exterior, pero interiormente la calidad de estos 

puede ser muy mala. Este método de mallado no es recomendable para análisis 

de dinámica de fluidos computacional (CFD por sus siglas en inglés), y para 

análisis estructurales no es recomendable en paredes planas, pero si es 

recomendable para geometrías con grandes volúmenes [15].  

Por otra parte, el software cuenta con controladores globales y locales, mismos que 

permiten modificar o asignar diversos aspectos de mallado, con el objetivo de lograr una 

mejor precisión para el análisis. Los controladores globales permiten modificar o asignar 

características a todos los componentes que se encuentren en el análisis, es decir, si se 

desea analizar un ensamble, los controladores globales serán aplicados a todos los 

cuerpos (componentes) del ensamble. Mientras que los controladores locales 

simplemente se aplicarán a los cuerpos especificados [15]. 

Figura 3.34. Geometría compleja mallada mediante elementos hexaédricos y tetraédricos. 

Figura 3.33. Sección de un eje mallado mediante el método multi-zona (manual). 
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3.17.3  Calidad del mallado 

 

Ansys contiene herramientas que permiten analizar la calidad de los elementos en una 

malla. Un mallado es considerado como bueno/excelente, si cumple con los parámetros 

establecidos, algunos de los más importantes y que garantizan que los resultados del 

sistema converjan a la solución son: 

Calidad del elemento: se examina la calidad de los elementos considerando su geometría, 

proporciones, alineación perpendicular, relación de aspecto, entre otras, con el objetivo 

de asegurar que se encuentren dentro de los parámetros aceptables. 

• Oblicuidad o asimetría (del inglés skewness): es una comparación entre la distorsión 

relativa y la cara ideal de un elemento, es decir, determina que tan cerca estamos de 

una cara ideal, donde, una cara ideal para un elemento triangular o tetraedro es un 

triángulo equilátero, para el caso de elementos hexaedros lo ideal es tener caras 

equiángulas (ángulos iguales), sin embargo, en elementos deformados se encuentran 

caras oblicuas y se escala de 0 (excelente) a 1 (inaceptable) [15]. 

Los valores recomendados de asimetría para un mallado deben ser lo más cercanos 

a 0, sin embargo, los valores mínimos para aceptar la malla son de 0.5 ya que se 

considera un valor de asimetría suficiente entre los elementos. 

 

1.- Desviación de volumen equilátero (aplicable a triángulos y tetraedros): 

𝑂𝑏𝑙𝑖𝑐𝑢𝑖𝑑𝑎𝑑 =
𝑡𝑎𝑚𝑎ñ𝑜 𝑑𝑒 𝑐𝑒𝑙𝑑𝑎 ó𝑝𝑡𝑖𝑚𝑜 − 𝑡𝑎𝑚𝑎ñ𝑜 𝑑𝑒 𝑐𝑒𝑙𝑑𝑎

𝑡𝑎𝑚𝑎ñ𝑜 𝑑𝑒 𝑐𝑒𝑙𝑑𝑎 ó𝑝𝑡𝑖𝑚𝑜
 (3.94) 

2.- Desviación de ángulo normalizado (empleado para hexaedros y prismas): 

𝐴𝑠𝑖𝑚𝑒𝑡𝑟í𝑎 = 𝑚á𝑥 [
𝜃𝑚á𝑥 − 𝜃𝑒
180 − 𝜃𝑒

 , [
𝜃𝑒 − 𝜃𝑚í𝑛

𝜃𝑒
]]  (3.95) 

Figura 3.35. Escala paramétrica para asimetría u oblicuidad [15]. 
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Donde, 𝜃𝑒: cara/celda equiangular (60° para tetraedros y prismas, y 90° para 

cuadriláteros y hexaedros) [15]. 

• Ortogonalidad (valor entre 0 y 1): los elementos deben ser lo más ortogonales posible 

entre sí para evitar ángulos agudos que puedan afectar la precisión del análisis, lo 

que se traduce a la relación de empate entre un elemento y otro, garantizando que los 

vectores de cada elemento se encuentren lo más alineados entre sí [16]. 

Los valores recomendados de ortogonalidad para un mallado deben ser lo más 

cercanos a 1, sin embargo, los valores mínimos para aceptar la malla son de 0.15 ya 

que se considera un valor de ortogonalidad aceptable entre los elementos. 

En la Figura 3.38 a) se tiene; el vector normal de la cara (𝐴𝑖), el vector desde el 

centroide de la celda al centroide de la cara (𝑓𝑖), el centroide de la celda al centroide 

de la celda adyacente (c𝑖) y en la Figura 3.38 b); el vector desde el centroide de la 

cara al centroide de la arista (𝑒𝑖) [16]. El producto punto se define respectivamente 

como sigue: 

𝐴𝑖 ∙ 𝑓𝑖

|𝐴𝑖⃗⃗  ⃗||𝑓𝑖⃗⃗ |
 ,
𝐴𝑖 ∙ 𝑐𝑖

|𝐴𝑖⃗⃗  ⃗||𝑐𝑖⃗⃗ |
 𝑦 

𝐴𝑖 ∙ 𝑒𝑖

|𝐴𝑖⃗⃗  ⃗||𝑒𝑖⃗⃗  |
 (3.96) 

Donde, si el producto punto de los vectores tiende a cero, indica que los vectores 

están a 90° entre ellos (perpendiculares u ortogonales) y si tiende a uno quiere decir 

Figura 3.37. Escala paramétrica para ortogonalidad. 

Figura 3.36. Representación de ángulos máximos y 

mínimos en elementos tetraédricos [16]. 

a) b) 

Figura 3.38. Ortogonalidad, a) ortogonalidad entre elementos 

y b) ortogonalidad en la cara [16]. 
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que son paralelos y están alineados uno sobre otro, indicando que los elementos son 

de buena calidad. 

• Relación de aspecto (del inglés aspect ratio): se encarga de analizar que tan 

deformado esta un elemento, ya que es importante que los elementos no estén 

demasiado alargados o deformados, debido a que puede afectar la precisión de los 

resultados. Una relación de aspecto alta puede indicar una mala calidad [15]. 

 

 

Los valores recomendables de la relación de aspecto deben se ser lo más cercanos a 

1, ya que indican una distribución uniforme de los elementos, sin embargo, este valor 

puede ser mayor y dependerá de los requisitos específicos de la aplicación y del 

análisis de ingeniería o científico que se esté llevando a cabo. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Relación de aspecto = 1   relación cuádruple de aspecto alta 

Relación de aspecto = 1   relación triangular de aspecto alta 

Figura 3.39. Relaciones de aspecto [15]. 
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4 Desarrollo del análisis de caso 
 

Como estudio de caso para este trabajo de investigación, se eligió el ejemplo 7-2 “diseño de ejes 

para esfuerzos” debido a las características que describen y rigen al problema como parte 

complementaria (fases de diseño), lo que implica abarcar diversas consideraciones de diseño. 

Este problema fue propuesto y desarrollado por Budynas y Nisbett [6]: 

El diseño de una caja de engranes con doble reducción se ha desarrollado hasta el punto en que 

se ha propuesto la configuración general y las dimensiones axiales del contraeje que carga dos 

engranes rectos como se muestra en la Figura 4.1 (consultar apéndice F). Los engranes y 

cojinetes están localizados y soportados mediante hombros (escalones), y se mantienen en su 

lugar por medio de anillos de retención. Los engranes transmiten par de torsión a través de 

cuñas. Los engranes se especifican en la Figura 4.1 y los demás datos conocidos se presentan 

en la Tabla 4.1, donde los subíndices t y r representan las direcciones tangencial y radial, 

respectivamente, y los subíndices 23 y 54 las fuerzas ejercidas por los engranes 2 y 5 (que no se 

muestran) sobre los engranes 3 y 4, respectivamente. 

Se procede con la siguiente fase de diseño, en la que se selecciona un material apropiado y se 

estiman los diámetros adecuados para cada sección del eje, con base en la provisión de suficiente 

capacidad de esfuerzo estático y fatiga para la vida infinita del eje, con factor de seguridad 

mínimo de 1.5. 

Figura 4.1. Configuración del eje del ejemplo 7-2 [6]. Dimensiones en pulgadas. 
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Tabla 4.1. Datos recabados del apéndice F como requisitos de diseño para el estudio de caso desarrollado en este 

trabajo de investigación. 

Datos conocidos y recabados del apéndice F. 

Diámetro de paso engrane 2 y 4 𝑑2 = 𝑑4 = 2.66 in 

Diámetro de paso engrane 3 y 5 𝑑3 = 𝑑5 = 12 in 

Ángulo de presión ϕ = 20° 

Potencia 20 HP 

Par torsional en el eje 𝑇34 = 3240.07 lb ∙ in 

Fuerzas tangencial y radial 23 𝑊𝑡,23 = 541.35 lb  ,  𝑊𝑟,23 = 197.03 lb 

Fuerzas tangencial y radial 54 𝑊𝑡,54 = 2429.99 lb  ,  𝑊𝑟,54 = 884.44 lb 

Factor de seguridad mínimo 𝑛 = 1.5 

 

 

4.1 Solución analítica 
 

Como primer paso y decisión de diseño, se definió el material del eje como acero AISI 1050 

estirado en frío, debido a que es un acero convencional y de costo promedio [6], por lo tanto, 

del apéndice B se tienen los siguientes datos: 

• Resistencia a la fluencia = 𝑆𝑦 = 84 000 psi 

• Resistencia última a la tensión = 𝑆𝑢 = 100 000 psi 

• Porcentaje de elongación 𝜀 = 10 % 

• Dureza Brinell 𝐻𝐵 = 200 

Como 𝜀𝑓 = 0.10 > 0.05, se determinó que el material es dúctil (véase la sección 3.2) y teniendo 

en cuenta que el material es estirado en frío, del apéndice A se tiene que: 

• Resistencia a la fatiga = 𝑆𝑛 = 37 000 psi 

Buscando una confiabilidad alta, se propuso 0.99 como decisión de diseño, por lo que de la 

sección 3.7 se tiene el factor de confiabilidad 𝐶𝑅 = 0.81. Como decisión de diseño se propone 

un diámetro de eje considerable para transmitir los 20 HP, se propuso un diámetro de 2 in 

provisionalmente para los cálculos y de la Tabla 3.6 (sección 3.8) se obtuvo un factor de tamaño 

𝐶𝑆 = 0.81. Por otra parte, tomando en cuenta los requisitos de diseño,  se define un factor de 

diseño mínimo de 𝑛𝑑 = 1.5.  

Una vez definidos estos datos, se propuso 𝐶𝑠𝑡 = 1 y 𝐶𝑚 = 1 (sección 3.10) para calcular la 

resistencia a la fatiga modificada, definida por la ecuación (3.45) se tiene: 

𝑆′𝑛 = (37 000)(1)(1)(0.81)(0.81) = 24 275.7 psi (4.1) 
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Con el objetivo de ilustrar las fuerzas que inciden sobre el eje, así como las fuerzas de reacción 

en los cojinetes, se muestra la Figura 4.2. 

Una vez conocidas las fuerzas que inciden sobre el eje y por medio del equilibrio estático se 

determinan las fuerzas de reacción ejercida por los cojinetes y transmitidas al eje (Tabla 4.2), 

para obtener los diagramas de fuerza cortante y momento flexionante (método de áreas) para el 

eje (Tabla 4.2), según los planos de acción y direcciones correctas ilustradas en la Figura 4.2. 

Tabla 4.2. Diagramas de carga cortante y flexionante para la Figura 4.2. 

a) Análisis plano horizontal (xz) b) Análisis plano vertical (xy) 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Nota: en el diagrama de momento flexionante se pueden identificar los puntos en los que se tienen los momentos 

máximos (puntos donde se aplican los pares de torsión G y J), sin embargo, los puntos próximos a estos deben 

tomarse en cuenta para determinar el diámetro mínimo requerido por el eje en esa sección. 

+ z 

+y 

x 

A 

G 

J 

B 

𝐹R,A𝑦 

𝐹R,A𝑧 

𝑊𝑟,54 

𝑊𝑡,54 

Figura 4.2. Fuerzas ejercidas sobre el eje. 

𝐹R,B𝑧 

𝐹R,B𝑦 

𝑊t,23 

𝑊r,23 

 A B G J 

𝑊𝑡,23 𝐹R,Az 𝑊𝑡,54 𝐹R,Bz 

2 in 5.75 in 2.25 

in 

0 

0 

V (lb) 

M (lb‧in) 

-1774.97 

113.67 

3993.705 

227.34 

655.02 

𝐹R,Ay 𝐹R,By 𝑊𝑟,54 𝑊𝑟,23 

A G J B 

2 in 5.75 in 2.25 

in 
V (lb) 

M (lb‧in) 

0 

0 

356.62 159.59 

-724.847 

713.24 

1630.88 
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∑𝐹𝑧 = 0  

𝐹R,Az +𝑊𝑡,23 −𝑊𝑡,54 + 𝐹R,B𝑧 = 0 

𝐹R,Az + 541.35 − 2429.99 + 𝐹R,B𝑧 = 0 

𝐹R,Az + 𝐹R,B𝑧 = 1888.64 

∑𝐹𝑦 = 0  

𝐹R,A𝑦 −𝑊𝑟,23 −𝑊𝑟,54 + 𝐹R,By = 0 

𝐹R,A𝑦 − 197.03 − 884.44 + 𝐹R,By = 0 

𝐹R,A𝑦 + 𝐹R,By = 1081.47 

∑𝑀𝐴𝑧 = 0  

541.35(2) − 2429.99(7.75) + 𝐹R,B𝑧(10) = 0 

𝐹R,B𝑧(10) = 17749.72 

𝐹R,B𝑧 = 1774.97 lb 

𝐹R,Az = 113.67 lb 

∑𝑀𝐴𝑦 = 0  

−197.03(2) − 884.44(7.75) + 𝐹R,By(10) = 0 

𝐹R,By(10) = 7248.47 

𝐹R,By = 724.847 lb 

𝐹R,A𝑦 = 356.62 lb 

 

Calculando la magnitud de las fuerzas de reacción en los cojinetes se obtiene: 

𝐹R,A = √(113.67)2 + (356.62)2 = 374.30 lb (4.2) 

𝐹R,B = √(1774.97)2 + (724.847)2 = 1917.27 lb  (4.3) 

Asimismo, el momento flexionante total en los puntos G y J es:   

𝑀𝐺 = √(227.34)2 + (713.24)2 = 748.60 lb ∙ in (4.4) 

𝑀𝐽 = √(3993.705)2 + (1630.88)2 = 4313.86 lb ∙ in (4.5) 

Como se puede observar en el diagrama de momento flexionante, el engrane 4 transfiere el 

mayor momento flexionante al eje (punto J), por lo que es recomendable analizar los puntos K 

e I, ya que existe una concentración de esfuerzo considerable en el punto donde se encuentra el 

escalón (hombro) y existe un par de torsión para el punto I, así como también debe revisarse la 

ranura que se encuentra en K y es recomendable hacer las mismas consideraciones para el punto 

M (estos puntos se identifican en la Figura 4.1). 

Así, para el punto I se tiene:  

𝑀𝐼𝑧 = 227.34 + 655.02(4.75) = 3338.685 lb ∙ in (4.6) 

𝑀𝐼𝑦 = 713.24 + 159.59(4.75) = 1471.392 lb ∙ in (4.7) 

𝑀𝐼 = √(3338.685)2 + (1471.392)2 = 3648.53 lb ∙ in (4.8) 

𝑇𝐼 = 𝑊𝑡,23 ∗ (
𝑑3
2
) = 541.35 (

12

2
) = 3248.1 lb ∙ in (4.9) 

En el punto K: 

𝑀𝐾𝑧 = 3993.705 − 1774.97(1) = 2218.735 lb ∙ in (4.10) 

𝑀𝐾𝑦 = 1630.88 − 724.847(1) = 906.033 lb ∙ in (4.11) 
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𝑀𝐾 = √(2218.735)2 + (906.033)2 = 2396.597 lb ∙ in (4.12) 

𝑇𝐾 = 0  (4.13) 

Para el punto M: 

𝑀𝑀𝑧 = 3993.705 − 1774.97(2.75) = −887.46 lb ∙ in (4.14) 

𝑀𝑀𝑦 = 1630.88 − 724.847(2.75) = −362.45 lb ∙ in (4.15) 

𝑀𝑀 = √(−887.46)2 + (−362.45)2 = 958.62 lb ∙ in (4.16) 

𝑇𝑀 = 0 (4.17) 

Como consideraciones de diseño, para los cojinetes se define un chaflán agudo 𝐾𝑡 = 2.5 y para 

el resto de la transición de escalones se define un chaflán bien redondeado con 𝐾𝑡 = 1.5 (sección 

3.5.1). Tomando en cuenta que la torsión se presenta entre el engrane 3 y 4 (punto G y J), es 

recomendable calcular como dato inicial el diámetro para la sección derecha del eje, ya que es 

donde se encuentra la mayor concentración de esfuerzos. Con el objetivo de usar estos diámetros 

como referencia y así determinar el diámetro óptimo para cada sección como sigue. 

 

• Análisis en la sección del engrane 4: para analizar esta sección del eje se analizan los 

diversos factores que inciden en esta, para determinar el diámetro mínimo requerido 

adecuado. 

Para el punto J se tiene: 𝐾𝑡 = 2 (cuñero de perfil), 𝑇 = 3240.07 lb ∙ in, 𝑀𝐽 = 4313.86 lb ∙

in, por lo que con la ecuación (3.93) se tiene: 

𝐷 = [
32(1.5)

𝜋
√(
(4313.86)(2)

24 275.7
)

2

+
3

4
(
3240.07

84 000
)
2

]

1/3

=  1.75 in (4.18) 

En el punto I se define: 𝐾𝑡 = 1.5 (chaflán bien redondeado), 𝑇 = 3240.07 lb ∙ in, 𝑀𝐼 =

3648.53 lb ∙ in y con la misma ecuación se tiene: 

𝐷 = [
32(1.5)

𝜋
√(
(3648.53)(1.5)

24 275.7
)

2

+
3

4
(
3240.07

84 000
)
2

]

1/3

=  1.51 in (4.19) 

Finalmente, para el punto K se tiene: 𝐾𝑡 = 3 (anillo de retención), 𝑇 = 0 lb ∙ in, 𝑀𝐾 =

2396.597 lb ∙ in, se tiene: 



 

 

Universidad Tecnológica de la Mixteca  Página | 72  

 

𝐷 = [
32(1.5)

𝜋
√(
(2396.597)(3)

24 275.7
)

2

+
3

4
(

0

84 000
)
2

]

1/3

=  1.65 in (4.20) 

Y aplicando el factor de ranura (sección 3.5.1.3) se tiene 𝐷 = 1.65 × 1.06 = 1.75 in 

Por lo tanto, se definió 𝐷5 = 1.75 in como diámetro mínimo requerido en esta sección y 

eligiendo el siguiente diámetro estándar para secciones circulares de la Tabla D (apéndice 

C), se mantiene 𝐷5 = 1
3

4
= 1.750 in. Empleando la relación para redondeos de la sección 

3.5.1.2, el diámetro mayor puede definirse como sigue: 

Donde, despejando 𝐷4 de la ecuación (4.21), se tiene 

𝐷4 = 𝐷5(1.5) = 2.625 in  (4.22) 

Ahora, se realiza un análisis de esfuerzos en este punto para verificar el factor de seguridad 

en el punto I, con ayuda de los esfuerzos fluctuantes de Von Mises (sección 3.12). 

Definiendo así, las siguientes ecuaciones: 

𝜎′𝑎 =
32 𝐾𝑓 𝑀𝐼

𝜋𝑑3
 (4.23) 

𝜎′𝑚 = [3 (
16 𝐾𝑓𝑠 𝑇

𝜋𝑑3
)
2

]

1/2

 (4.24) 

Una vez definidos el esfuerzo alternante y medio de Von Mises, para el punto I se define 
𝑟

𝑑
= 0.17 y 

𝐷

𝑑
= 1.5 para obtener los siguientes valores con ayuda de la Figura C (apéndice 

D) y de la Figura 3.17 (sección 3.5.2); 𝐾𝑡 = 1.56 y 𝑞 = 0.83. Por lo que, empleando la 

ecuación (3.40), el factor de concentración de esfuerzo por fatiga 𝐾𝑓 queda como sigue: 

𝐾𝑓 = 1 + 0.83(1.56 − 1) = 1.4648 (4.25) 

Y con ayuda de la Figura B (apéndice D) y de la Figura 3.18 (sección 3.5.2) para el factor 

de concentración de esfuerzo por fatiga en cortante se define; 𝐾𝑡𝑠 = 1.3 y 𝑞𝑠 = 0.88. Por lo 

que empleando la ecuación (3.40), resulta: 

𝐾𝑓𝑠 = 1 + 0.88(1.3 − 1) = 1.264 (4.26) 

Calculando el factor por tamaño real para 𝐷5 = 1.750 in, en la sección 3.8 se define: 

𝐷

𝑑
=
𝐷4
𝐷5
= 1.5 (4.21) 
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𝐶𝑆 = (1.750/0.3)
−0.11 = 0.8236 (4.27) 

Así, la resistencia a la fatiga real para este diámetro es: 

𝑆′𝑛 = (37 000)(1)(1)(0.8236)(0.81) = 24 683.29 psi (4.28) 

Resolviendo para la ecuación (4.23) y (4.24), resulta: 

𝜎′𝑎 =
32 (1.4648)(3648.53)

𝜋(1.750)3
= 10 157.39 psi (4.29) 

𝜎′𝑚 = [3(
16(1.264)(3240.07)

𝜋(1.750)3
)

2

]

1/2

= 6740.90 psi (4.30) 

Para verificar que el factor mínimo de seguridad 𝑛 = 1.5 se cumpla, se emplea el criterio de 

falla por fatiga de la línea de Goodman definido por: 

1

𝑛
=
𝜎′𝑎
𝑆′𝑛

+
𝜎′𝑚
𝑆𝑢

 (4.31) 

Resolviendo la ecuación (4.31) para el factor de seguridad se tiene: 

𝑛 = (
10 157.39

24 683.29
+
6740.90

100 000
)
−1

= 2.08 (4.32) 

Por lo tanto, como 𝑛 = 2.08 > 1.5, se dice que el diámetro es aceptable, sin embargo, 

comprobando la fluencia, resulta: 

𝑛 =
𝑆𝑦

𝜎′𝑚á𝑥
>

𝑆𝑦

𝜎′𝑎 + 𝜎′𝑚
=

84 000

10 157.39 + 6740.90
= 4.97 (4.33) 

Lo que indica que el diámetro elegido cumple con el requerimiento del factor de seguridad. 

Verificando el diámetro en los diversos puntos de esta sección, se analiza el diámetro en el 

extremo del cuñero, es decir, a la derecha del punto I, donde se puede suponer 𝑀 = 3800 lb ∙

in, de la Tabla F (apéndice E) se elige un cuñero con ancho 𝑡 = 𝑊 =
3

8
 in para un diámetro 

𝐷5 = 1.750 in, y de la sección 3.5.1.1 se define  
𝑟

𝑑
= 0.02, donde 𝑟 = 0.02 × 𝐷5 = 0.035 in 

(para la parte baja del cuñero).  

Realizando el mismo procedimiento que para el punto I, y con ayuda de la Tabla E (apéndice 

D) se tiene: 𝐾𝑡 = 2.14 y 𝑞 = 0.66. Por lo que, el factor de concentración de esfuerzo por 

fatiga 𝐾𝑓, queda como: 
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𝐾𝑓 = 1 + 0.66(2.14 − 1) = 1.7524 (4.34) 

Para el factor de concentración de esfuerzo por fatiga en cortante con 𝐾𝑡𝑠 = 3.0 y 𝑞𝑠 = 0.71, 

se tiene: 

𝐾𝑓𝑠 = 1 + 0.71(3.0 − 1) = 2.42 (4.35) 

Resolviendo para la ecuación (4.23) y (4.24) resulta: 

𝜎′𝑎 =
32 (1.7524)(3800)

𝜋(1.750)3
= 12 656.18 psi (4.36) 

𝜎′𝑚 = [3(
16(2.42)(3240.07)

𝜋(1.750)3
)

2

]

1/2

= 12 905.84 psi (4.37) 

Resolviendo la ecuación (4.31) para el factor de seguridad se tiene: 

𝑛 = (
12 656.18

24 683.29
+
12 905.84

100 000
)
−1

= 1.558 (4.38) 

Por lo tanto, como 𝑛 = 1.558 > 1.5, se dice que el diámetro es aceptable para este punto, y 

comprobando la fluencia: 

𝑛 =
𝑆𝑦

𝜎′𝑚á𝑥
>

𝑆𝑦

𝜎′𝑎 + 𝜎
′
𝑚
=

84 000

12 656.18 + 12 905.84
= 3.28 (4.39) 

Lo que comprueba que el diámetro elegido para esta sección cumple con el requerimiento 

del factor de seguridad mínimo. 

Finalmente, para corroborar que el diámetro mínimo calculado es verdaderamente 

satisfactorio, se verifica el punto K, ya que en él se presenta una ranura para un anillo de 

retención, definiendo 𝐾𝑡 = 𝐾𝑓 = 3.0, 𝑀𝐾 = 2396.597 lb ∙ in y 𝑇 = 0 lb ∙ in. Como no se 

presenta torsión en este punto, se tiene: 

𝜎′𝑎 =
32 (3)(2396.597)

𝜋(1.750)3
= 13 664.76 psi (4.40) 

Y así: 

𝑛 = (
𝜎′𝑎
𝑆′𝑛

)

−1

= (
13 664.76

24 683.29
)
−1

= 1.80 (4.41) 

Por lo que se comprueba que el diámetro en esta sección es aceptable y cumple con los 

requisitos de diseño. 
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• Análisis en la sección del cojinete B: 

A la derecha del cojinete B se tiene, una ranura para anillo de retención con 𝐾𝑡 = 3.0, 𝐹R,B =

𝑉 = 1917.27 lb y 𝑇 = 0 lb ∙ in. Así, con la ecuación (3.82) se tiene: 

𝐷 = √
2.94(3)(1.5)(1917.27)

24 275.7
= 1.02 in (4.42) 

Y aplicando el factor de ranura para anillos de retención se define: 𝐷7 = 𝐷 × 1.06 =

1.08 in, como diámetro mínimo requerido para esta sección, por lo que buscando el 

siguiente diámetro estándar de la Tabla C (apéndice C), se elige 𝐷7 = 1.1811 in. 

Del lado izquierdo del cojinete B, se tiene un chaflán agudo con 𝐾𝑡 = 2.5, 𝑀𝑀 = 958.62 lb ∙

in  y 𝑇 = 0 lb ∙ in, así, con la ecuación (3.93), el diámetro mínimo requerido es: 

𝐷 = [
32(1.5)

𝜋
√(
(958.62)(2.5)

24 275.7
)

2

+ 0]

1
3

=  1.14 in (4.43) 

Y eligiendo el siguiente diámetro estándar para secciones circulares de la Tabla D (apéndice 

C), se elige 𝐷6 = 1
1

2
= 1.5 in, con el objetivo de crear un escalón respecto a los diámetros 

𝐷5 y 𝐷7. 

Ahora, verificando si el punto M podría ser un punto crítico, con 
𝑟

𝑑
= 0.03, 

𝐷

𝑑
= 1.5 y 𝐾𝑡 =

2.5, de la Figura 3.17 (sección 3.5.2) se tiene 𝑞 = 0.75. 

 Por lo que, empleando la ecuación (3.40) el factor de concentración de esfuerzo por fatiga 

𝐾𝑓, es: 

𝐾𝑓 = 1 + 0.75(2.5 − 1) = 2.125 (4.44) 

Entonces: 

𝜎′𝑎 =
32 (2.125)(958.62)

𝜋(1.1811)3
= 12 593.47 psi (4.45) 

Y calculando el factor por tamaño para 𝐷7 = 1.1811 in, se define: 

𝐶𝑆 = (
1.1811

0.3
)
−0.11

= 0.86 (4.46) 

Así, la resistencia a la fatiga real para este diámetro es: 

𝑆′𝑛 = (37 000)(1)(1)(0.86)(0.81) = 25 774.2 psi (4.47) 
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Y el factor de seguridad es: 

𝑛 = (
𝜎′𝑎
𝑆′𝑛

)

−1

= (
12 593.47

24 774.2 
)
−1

= 1.96 (4.48) 

Por lo que se comprueba que el diámetro en esta sección es aceptable y cumple con los 

requisitos de diseño. 

 

• Análisis para la sección del engrane 3: 

Para el punto G (engrane 3) se tiene: 𝐾𝑡 = 2 (cuñero de perfil), 𝑇 = 3240.07 lb ∙ in y 𝑀𝐺 =

748.60 lb ∙ in, por lo que con la ecuación (3.93) se tiene: 

𝐷 = [
32(1.5)

𝜋
√(
(748.60)(2)

24 275.7
)

2

+
3

4
(
3240.07

84 000
)
2

]

1
3

=  1.02 in (4.49) 

Para el punto F, a la izquierda del punto G se tiene: 𝐾𝑡 = 3 (anillo de retención), 𝑇 = 0 lb ∙

in y 𝑀𝐺 = 748.60 lb ∙ in, se tiene: 

𝐷 = [
32(1.5)

𝜋
√(
(748.60)(3)

24 275.7
)

2

+
3

4
(

0

84 000
)
2

]

1
3

=  1.12 in (4.50) 

Y aplicando el factor de ranura (sección 3.5.1.3) se tiene 𝐷 = 1.12 × 1.06 = 1.18 in, estos 

valores son los diámetros mínimos requeridos para 𝐷3, sin embargo, con el objetivo de crear 

un escalón apropiado entre 𝐷3 y 𝐷4, se emplea la relación siguiente: 

𝐷

𝑑
=
𝐷4
𝐷3
= 1.5 (4.51) 

Donde, despejando 𝐷3 de la ecuación, se tiene: 

𝐷3 =
𝐷4,𝑚𝑖𝑛
1.5

=
2.625

1.5
= 1.75 in (4.52) 

Este valor se toma como válido, ya que del lado izquierdo de 𝐷4 los valores de fuerza 

cortante y momento flexionante son más bajos que los obtenido del lado derecho, además 

de crear escalones apropiados y crear simetría en el eje. 
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• Análisis para la sección del cojinete A: 

Analizando el lado izquierdo del cojinete A (punto C), se define: 𝐾𝑡 = 3 (anillo de 

retención), 𝑇 = 0 lb ∙ in, 𝑀𝐴 = 0 lb ∙ in, 𝑉 = 𝐹R,A = 374.30 lb y con la ecuación (3.82) se 

tiene: 

𝐷 = √
2.94(3)(1.5)(374.30)

24 275.7
= 0.45 in (4.53) 

Y aplicando el factor de ranura (sección 3.5.1.3), se tiene 𝐷1 = 0.45 × 1.06 = 0.48 in como 

diámetro mínimo requerido para esta sección del eje, por lo que, este diámetro puede 

ajustarse a 𝐷7, con el objetivo de garantizar la transición del escalón. Es decir, 𝐷1 = 𝐷7 =

1.1811 in.  

De igual forma, se puede ajustar 𝐷2 con la relación de la ecuación (4.51) como sigue: 

𝐷

𝑑
=
𝐷3
𝐷2
= 1.5 (4.54) 

Y resolviendo para 𝐷2, resulta: 

𝐷2 =
𝐷3
1.5

=
1.75

1.5
= 1.16 in (4.55) 

Por lo que, ajustando este diámetro se define 𝐷2 = 𝐷6 = 1.50 in. 

 

4.2 Análisis de elementos finitos en Ansys Workbench 
 

Se realiza el análisis de los elementos finitos y se corrobora con los resultados obtenidos 

analíticamente, con el objetivo de describir detalladamente el desarrollo de este. En el software 

de Ansys el modelado del cuerpo debe ser definido de la forma más simple posible con el 

objetivo de simplificar el análisis, ya que la correcta simplificación de un cuerpo (estructura o 

sistema) reduce la cantidad de recursos a utilizar y por tanto costos computacionales. 

El modelado del eje se realiza en el modelador SpaceClaim de Ansys, definiendo inicialmente 

este como un elemento tipo viga, es decir, se definen los elementos lineales que rigen al eje, 

respetando las especificaciones de diseño (sistema inglés) como resultado de la solución 

analítica y definidas en la Figura N del apéndice G. 

Como primer paso, se crea un archivo nuevo en Ansys Workbench, luego se elige el módulo de 

Static Structural (análisis estático estructural por su traducción del inglés) en la caja de 
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herramientas (del inglés toolbox), arrastrándolo hacia la hoja de trabajo y se edita el material a 

emplear con clic derecho como se muestra en la Figura 4.3. 

Una vez en el menú de materiales, se elimina el material establecido por defecto (clic derecho 

y eliminar) y se elige la opción de crear un nuevo material como se muestra en la Figura 4.4. 

Posteriormente se definen las características del acero AISI 1050 estirado en frio y establecidas 

en el apéndice B, así como para la curva de esfuerzo-ciclos de vida y parámetros de esfuerzo-

vida del material se toman como referencia los datos establecidos para el acero estructural, estos 

módulos se agregan desde la caja de herramientas (con doble clic) para posteriormente rellenar 

los campos con los datos correspondientes al material como se muestra en la Figura 4.4. 

1 

2 (Clic 

derecho) 3 

Figura 4.3. Selección de análisis a emplear y edición de material en Ansys Workbench. 

1 (Clic 

derecho) 

2 

3 

Figura 4.4. Definición de nuevo material. 
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Posteriormente a la definición del material, se regresa a la hoja de trabajo y se define la 

geometría del eje en el modelador SpaceClaim mediante un elemento tipo viga y sus respectivas 

secciones transversales según las especificaciones del eje como se muestra a continuación. Por 

otra parte, se debe compartir la topología del cuerpo desde las propiedades de este. 

Figura 4.5. Propiedades del acero AISI 1050 estirado en frío 

Figura 4.7. Definición de geometría tipo viga, mediante secciones lineales que indican cambios 

de sección transversal o puntos de interés (A, G, J y B). 

Figura 4.6. Selección de modelador y nueva geometría. 

1 (Clic 

derecho) 2 

0” 

0.75” 

1.06495” 

1.75” 

2.75” 

3.5” 

7.5” 

8.5” 

9.75” 

10.356299” 

10.75” 

11.5” 

A 

G B 

J 
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Una vez definida la geometría del eje, se procede a realizar la especificación de las condiciones 

de frontera, generación de malla y especificación de los datos de interés como parte del pre-

procesamiento en Mechanical Structural como sigue. 

Como se puede observar en la Figura 4.9, la simplificación del modelo (eje) es la composición 

de los elementos lineales definidos, ya que un elemento lineal es el elemento más simple y fácil 

de analizar. Para la generación del mallado, se elige un controlador global de tamaño del cuerpo 

(body sizing) y al tratarse de un elemento lineal se elige un método de mallado automático, 

debido a que el controlador global elegido se encargará de discretizar cada elemento del cuerpo 

en el número de divisiones definido, como se muestra a continuación.  

1 (Clic 

derecho) 2 

Figura 4.8. Modificación del modelo (Mechanical Structural). 

Figura 4.9. Ventana de mecánica estructural (Mechanical Structural). 

Figura 4.10. Controlador global de tamaño del cuerpo (Body Sizing). 

1 (Clic 

derecho) 

2 

3 
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Figura 4.11. Aplicación del tamaño del cuerpo a todos los elementos, 

el tamaño óptimo para el análisis es de 0.1 pulgadas, como resultado 

de repetidas iteraciones de mallado manual. 

1 (Clic 

derecho) 

2 
3 

Figura 4.12. Selección de método de mallado automático. 

Figura 4.13. Elección de todos los elementos y aplicación del método. 

Figura 4.14. Discretización del cuerpo (generación de malla). 

1 

2 (Clic 

derecho) 
3 
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Una vez realizada la discretización del cuerpo, se procede a restringir el cuerpo mediante las 

condiciones de frontera que lo rigen, para este caso el eje presenta dos cojinetes (A y B) que 

restringen sus movimientos, por lo que no presenta desplazamiento en ninguna dirección, pero 

si presenta rotación respecto al eje X, de igual forma, en la ubicación de los engranes (G y J) 

inciden las fuerzas radiales y tangenciales respectivas, mismas que se encuentran especificadas 

en la Tabla 4.1, la definición de estas condiciones se muestra a continuación. 

  

Figura 4.15. Selección de condición de desplazamiento para los cojinetes A y B. 

1 (Clic 

derecho) 
2 

3 

Figura 4.16. Definición de las restricciones de desplazamiento (mismo procedimiento para el cojinete B). 

A B 

1 

2 

3 

Figura 4.17. Selección de condición de rotación fija para los cojinetes A y B. 

1 

2 

3 
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Para la definición de las fuerzas que inciden sobre el eje, se tiene. 

Estas fuerzas se encuentran en la Tabla 4.1 y respetando las coordenadas, estas se definen como. 

1 (Clic 

derecho) 
2 

3 

Figura 4.20. Definición de las fuerzas en los engranes G y J (puntos G y J). 

Figura 4.18. Definición de las restricciones de rotación fija (mismo procedimiento para el cojinete B). 

A B 

1 2 

3 

Figura 4.19. Restricciones en los cojinetes A y B. 
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Una vez definidas estas condiciones, se puede seleccionar la casilla de estático estructural (static 

structural) para visualizar todas las condiciones en conjunto como se muestra en la Figura 4.23. 

G 

1 

3 

2 

J 

2 

1 

3 

Figura 4.23. Visualización de las restricciones y fuerzas que inciden sobre el eje. 

Figura 4.21. Definición de fuerza radial y tangencial que el engrane G transmite al eje (punto G). 

Figura 4.22. Definición de fuerza radial y tangencial que el engrane J transmite al eje (punto J). 
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Al tratarse de un elemento lineal, se debe definir una trayectoria (del inglés Path) a la cual aplicar 

los resultados, esta consta en seleccionar las secciones consecuentemente con la finalidad de 

crear una trayectoria como se ilustra a continuación. 

Posteriormente, se definen las variables de interés como sigue. 

1 
2 

3 

4 

Figura 4.24. Insertar trayectoria (Path). 

Figura 4.25. Definición de trayectoria, seleccionando todas las secciones del eje borde (del inglés Edge). 

1 

2 

Figura 4.26. Selección de deformación total como variable de interés. 

Figura 4.27. Selección de diagrama de fuerza cortante y momento flexionante como variables de interés. 

1 
2 3 

4 

1 2 3 

4 
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Finalmente, se elige la casilla de resolver para que el software realice la simulación y 

proporcione los resultados deseados para posteriormente corroborar estos con la solución 

analítica respectiva. 

Con esto se finaliza la etapa de pre-procesamiento y se da paso al procesamiento (sección 3.15), 

los resultados obtenidos de este análisis se muestran en la sección 5.2 para su respectivo post-

procesamiento como parte del análisis de los elementos finitos (sección 3.15). 

Por otra parte, con el objetivo de comprobar la vida del eje y el factor mínimo de seguridad, se 

procede a realizar un segundo análisis, donde se crea el modelo del eje en 3D conforme las 

especificaciones de la Figura N del apéndice G. 

Como nota para este caso, se realiza el modelo 3D del eje desde el cojinete A al cojinete B 

(considerando sus respectivos anchos ya que delimitan la sección de interés para el análisis) y 

sin considerar los redondeos y cuñeros, con el objetivo de simplificar el cuerpo. El emplear el 

modelo en 3D del eje implica mayores recursos computacionales (que en la industria se traducen 

en mayores costos), mismos que se verán reflejados en la cantidad de elementos y nodos 

empleados para dar solución a las incógnitas de interés, por otra parte se deben considerar la 

cantidad de nodos y elementos proporcionados para el análisis estático de la licencia para 

estudiantes, por lo que estos deben ajustarse a una calidad de malla adecuada. 

Figura 4.28. Selección de herramienta de viga. 

1 
2 

3 
4 

Figura 4.29. Ejecución de la simulación (procesamiento). 
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Con el objetivo de emplear el material definido en el primer análisis, se procede a añadir un 

nuevo módulo para un análisis estático en la misma hoja de trabajo de Ansys Workbench, para 

posteriormente seleccionar la casilla del material del análisis A y arrastrarlo a la casilla del 

análisis B y así compartir el material definido previamente como se muestra a continuación. 

A continuación se define el modelo en 3D del eje en el modelador de SpaceClaim como se 

muestra en la Figura 4.6 y creando el modelo 3D del eje como se muestra a continuación (para 

este caso se respeta el origen y a partir de este se realiza el modelado del eje desde el punto A 

hasta el punto B, considerando los anchos respectivos de los cojinetes que delimitan la sección 

de interés). 

Figura 4.30. Insertar un nuevo módulo de análisis estático estructural e importación del 

material previamente definido. 

Figura 4.31. Modelado el eje en 3D, delimitado por las zonas de interés y compartir la topología del cuerpo. 
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A continuación se importan la solución obtenida del primer análisis (simplificación del eje a un 

elemento tipo viga) para emplearse como condición de frontera en el análisis del modelo en 3D. 

Se procede a realizar la delimitación de las condiciones de frontera, generación de malla y 

especificación de los datos de interés como parte del pre-procesamiento en Mechanical 

Structural como en la Figura 4.8. 

Una vez abierta la ventana de Mechanical Structural, se procede a confirmar el material del eje 

que se encuentra cargado debido a que se empleó el mismo material que para el primer análisis, 

por lo que este se selecciona como se muestra a continuación. 

Figura 4.32. importación de la solución del módulo A al módulo B. 

Figura 4.33. Verificación y asignación de material al cuerpo (eje). 

1 

2 

3 

4 
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Para este caso, las condiciones de frontera son las importadas de la solución del primer análisis, 

por lo que con la herramienta de Cut Boundary Remote Constrain (cortar la restricción remota 

de límites por su traducción del inglés) se delimita la zona en la que se aplican estas condiciones 

como se muestra a continuación.  

Estas condiciones son definidas en las extremidades del eje con el objetivo de delimitar este, el 

procedimiento es el mismo, por lo que este se ilustra en la Figura 4.35. 

Posteriormente se realiza la especificación del mallado, donde los valores que se ilustran en las 

siguientes figuras fueron obtenidos como resultado de diversas iteraciones ajustadas 

manualmente (revisar apéndice H), con el objetivo de lograr la mayor cantidad de nodos y 

elemento que permita la licencia de Ansys para estudiantes y que estos cumplan con los 

parámetros óptimos descritos en la sección 3.17.3 como sigue. 

Figura 4.34. Herramienta de Cut Boundary Remote Constrain (cortar la restricción remota de límites). 

Figura 4.35. Delimitación de las condiciones en las extremidades del eje, mismas que delimitan los 

puntos de interés del eje. 

1 
2 

3 

1 
1 

2 2 
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Figura 4.36. Selección de un método de mallado. 

Figura 4.37. Selección de la geometría, aplicación del método y especificación del método tetraédrico. 

Figura 4.38. Elección de un controlador global de tamaño. 

Figura 4.39. Selección de la geometría y especificaciones del controlador global de tamaño. 

1 

2 3 

1 

2 

3 

4 

2 
3 

1 

1 
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Para comprobar la calidad del mallado se realiza el siguiente procedimiento; como primer paso 

se verifica el número de nodos y elementos generados por la malla (128 000 permitidos por la 

licencia para estudiantes), donde, en la Figura 4.40 se tienen 76 193 nodos y 52 624 elementos, 

lo que da como resultado 128 817 nodos y elementos, por lo que se tiene el número máximo 

permitido y a simple vista se identifican elementos de buena calidad. 

Sin embargo, para asegurar una buena calidad de los elementos, se procede a comprobar las 

condiciones mencionadas en la sección 3.17.3 como sigue. 

Figura 4.40. Estadística del mallado (nodos y elementos generados). 

1 

2 

Figura 4.41. Calidad de los elementos (entre 0.50 – 1). 

1 

2 
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Como se puede observar en la Figura 4.41, la calidad de los elementos es buena y aceptable, 

debido a que la mayor cantidad de los elementos se encuentra próxima a 1, otros parámetros 

para comprobar la calidad de los elementos es la oblicuidad y la relación de aspecto que se 

muestran a continuación. 

La mayoría de los elementos tiene una calidad buena y aceptable, ya que estos valores son más 

cercanos a cero como se menciona en la sección 3.17.3. 

Figura 4.42. Oblicuidad de los elementos (entre 0.5 – 1). 

Figura 4.43. Relación de aspecto (entre 1 y 3). 

2 

1 

2 

1 
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Posteriormente se comprueba la relación de aspecto de los elementos, mismo valor promedio 

igual a 1.8214, valor cercano a 1 y que indica que los elementos son simétricamente aceptables. 

Por otra parte, se puede garantizar que la solución es correcta si al realizar iteraciones 

consecutivas manualmente el valor converge, es decir, si los valores obtenidos se estabilizan o 

aproximan a un valor constante a medida que se mejora la precisión del análisis (refinamiento 

del mallado). Finalmente, se eligen las variables de interés que se mencionaron al inicio de este 

análisis para corroborar los resultados en el post-procesamiento (como se ilustra en las Figuras 

4.44 a 4.46). 

 

 

Figura 4.44. Selección de la herramienta de fatiga. 

Figura 4.45. Selección de vida como variable de interés. 

Figura 4.46. Selección de factor de seguridad como variable de interés. 
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5 Resultados 
 

5.1 Resultados solución analítica  
 

Los diámetros mínimos obtenidos para los escalones (secciones) del eje diseñado se encuentran 

en la Tabla 5.1. 

Tabla 5.1. Diámetros mínimos calculados para el eje de la Figura 4.1. 

Diámetros mínimos calculados para el eje de la Figura 4.1. 

𝐷1 0.48 in 

𝐷2 1.16 in 

𝐷3 1.18 in 

𝐷4 2.625 in 

𝐷5 1.51 in 

𝐷6 1.14 in 

𝐷7 1.08 in 

                                                                                                                                                  

Una vez obtenidos estos resultados, se empleó el apéndice C, para elegir las medidas estándares 

para asientos de rodamientos y demás recomendaciones del fabricante acerca de los tamaños 

básicos y tolerancias, dando como resultado los diámetros especificados en la Tabla 5.2. 

Tabla 5.2. Diámetros ajustados y recomendados para el eje de la Figura 4.1. 

Diámetros ajustados y recomendados para el eje de la Figura 4.1. 

Parte acoplada Nomenclatura 
Diámetro mínimo 

calculado 

Diámetro especificado 

(tamaño básico) 

Cojinete A / Rodamiento 𝐷1 0.48 in 1.1811 in 

Ninguno 𝐷2 1.16 in 1.50 in 

Engrane 𝐷3 1.18 in 1.75 in 

Ninguno 𝐷4 2.625 in 2.625 in 

Engrane 𝐷5 1.51 in 1.75 in 

Ninguno 𝐷6 1.14 in 1.50 in 

Cojinete B / Rodamiento 𝐷7 1.08 in 1.1811 in 

Capítulo 5 
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Realizando los diagramas resultantes de fuerza cortante y momento flexionante con los datos 

obtenidos en la Tabla 4.2, los diagramas mostrados en la Figura 5.1 muestran que el punto de 

mayor deformación y posible punto crítico se encuentra en la ubicación del engrane J. 

Una vez estimados los diámetros para las diversas secciones del eje y el diagrama de fuerzas y 

momentos resultantes, se procede a la selección de los rodamientos, cuñas y anillos de retención 

como sigue. 

 

5.1.1 Selección de rodamientos (cojinetes) 

 

Como parte de los requisitos de diseño, se seleccionan los cojinetes apropiados para el 

eje intermedio, con una confiabilidad de 99% (probabilidad estadística de que los 

sistemas y componentes de una máquina desempeñarán su función satisfactoriamente 

sin falla). El problema especifica una vida de diseño de 12 000 horas. La velocidad del 

eje intermedio es de 𝜔34 = 388.88 rpm. El tamaño del diámetro interior estimado es de 

𝐷 = 1.250 in y el ancho estimado del cojinete es de 1 in = 31.75 mm. 

Para la selección de un cojinete respecto a la duración de diseño, en [7] el número de 

revoluciones de diseño para un cojinete esta dado por: 

𝐿𝑑 = (h)(rpm) (
60 min

h
) 

(5.1) 

Figura 5.1. Diagrama resultante de fuerza cortante y momento flexionante del 

estudio de caso desarrollado. 

𝐹R,A 𝐹R,B 
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Según Mott [7], la capacidad de carga dinámica básica (C), requerida para una 

determinada carga y duración determinada es: 

C = Pd (
𝐿𝑑
106

)
1/𝑘

 (5.2) 

Donde, Pd es la carga dada de diseño, el factor 𝑘 = 3 para rodamientos de bolas y 𝑘 =

3.33 para rodamientos de rodillos.   

Por lo tanto, para el cojinete B se tiene: 

𝐿𝑑 = (12 000 hr)(388.88 rpm) (
60 min

h
) = 279.99 × 106 rev (5.3) 

Para una carga Pd = 𝐹R,B y probando 𝑘 = 3 para rodamientos de bolas se tiene: 

C = 1917.27 (
279.99 × 106

106
)

1/3

= 12 542.88 lb ó 55.79 𝑘𝑁 (5.4) 

Buscando un rodamiento estándar en la Tabla C (apéndice B), se observa que este valor 

es muy grande para un rodamiento de bolas con diámetro interno de 1.25 in ó 31.75 mm, 

por lo que se decide proponer un cojinete de rodillos. 

Por lo que, probando 𝑘 = 3.33 para rodamientos de rodillos se tiene: 

C = 1917.27 (
279.99 × 106

106
)

1/3.33

= 10 412.64 lb ó 46.31 kN  (5.5) 

Para definir las especificaciones de diseño, para este caso se elige un cojinete de rodillos 

estándar del catálogo SKF 17000 [17], donde se obtienen los siguientes datos: 

Rodamiento con jaula estándar NJ 2206 ECP con: 𝑑 = 1.1811 in = 30 mm, B =

0.787402 in = 20 mm, C = 12364.49 lb = 55 kN, 𝐷 = 2.44 in = 62 mm, ilustrado 

en la Figura 5.2. 

Figura 5.2. Rodamientos de una hilera de rodillos cilíndricos [15]. 
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Para el cojinete A, se selecciona un cojinete de bolas, una carga Pd = 𝐹R,A y probando 

𝑘 = 3 : 

C = 374.30 (
279.99 × 106

106
)

1/3

= 2448.69 lb ó 10.89 kN  (5.6) 

Por lo tanto, de la Tabla C (apéndice C) se elige un rodamiento de bolas 6206 con: 𝑑 =

1.1811 in = 30 mm, B = 0.6299 in = 20 mm, C = 3350 lb = 55 kN, 𝐷 =

2.4409 in = 62 mm, 𝑟𝑚á𝑥 = 0.039 in. 

 

5.1.2 Diseño de cuñas 

 

Ahora se especifican las cuñas apropiadas para los dos engranes del eje intermedio, para 

proporcionar un factor de seguridad de 2. Los engranes se adecuarán al diámetro interior 

y las cuñas a las especificaciones requeridas. Para el diseño se tienen los siguientes datos: 

𝐷3 = 𝐷5 = 1.75 in, 𝑇 = 3240.07 lb ∙ in y longitudes de centro del eje 𝑙3 =

1.5 in y 𝑙4 = 2 in (caras de los engranes 3 y 4). 

De la Tabla F (apéndice E), para un diámetro de eje igual a 1.75 in, debe elegirse una 

cuña con dimensión lateral (ancho) 𝑡 = 𝑊 =
3

8
 in para un diámetro 𝐷 = 1.750 in, de 

igual forma, para la cuña se elige el acero AISI 1020 CD con 𝑆𝑦 = 57 kpsi, así, la fuerza 

sobre la cuña en la superficie del eje, está dada por: 

𝐹 =
𝑇

𝑟
=

𝑇

𝐷/2
=
3240.07

1.75/2
= 3702.93 lb (5.7) 

Analizando las fallas debido a aplastamiento se tiene: 

𝑛 =
𝑆𝑦

𝜎
 ;  𝜎 =

𝐹

𝑡𝑙/2
 (5.8) 

Resolviendo para la longitud de la cuña 𝑙, resulta: 

𝑙 =
2𝐹𝑛

𝑆𝑦𝑡
=
2(3702.93)(2)

(57 000)(3/8)
= 0.6929 in (5.9) 

Se define 𝑙 = 1 in, para que la longitud sea más grande el ancho de la cuña y como 

ambos engranes tienen el mismo diámetro interior y transmiten el mismo par de torsión, 

se puede emplear la misma cuña y sus especificaciones para ambos engranes. 
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5.1.3 Selección de anillos de retención  

 

Para la elección de anillos de retención, se proponen anillos de retención externos, 

elegidos del catálogo en línea para anillos de retención externos [18], con el objetivo de 

definir medidas estándar. 

Para los cojinetes A y B se define un anillo de retención externo SH-118 con: 𝐷𝑆 =

1.188 in, 𝐷𝐺 = 1.118 in ± 0.004 − 0.005, 𝑊 = 𝑎 = 0.056 in ± 0.004 − 0.000 y 

𝑑 = (𝐷𝑆 − 𝐷𝐺)/2 = 0.035 in. 

Finalmente, para los engranes 3 y 4 se define el anillo de retención externo SH-175 con: 

𝐷𝑆 = 1.750 in, 𝐷𝐺 = 1.650 in ± 0.005 − 0.005, 𝑊 = 𝑎 = 0.068 in ± 0.004  y 𝑑 =

(𝐷𝑆 − 𝐷𝐺)/2 = 0.5 in. 

Para los redondeos en las zonas donde se encuentra un escalón, se define un chaflán 

agudo para los puntos D y M, y un chaflán bien redondeado para los puntos E, H, I, L. 

La sección 3.5.1.2 define 
𝑟

𝑑
= 0.03 para un chaflán agudo, así, para los puntos D y M se 

tiene: 

𝑟𝐷 = 𝑟𝑀 = 0.03 × 𝐷1 = 0.0354 in (5.10) 

Y para un chaflán bien redondeado 
𝑟

𝑑
= 0.17, lo que resulta: 

𝑟𝐸 = 𝑟𝐿 = 0.17 × 𝐷2 = 0.255 in (5.11) 

𝑟𝐻 = 𝑟𝐼 = 0.17 × 𝐷3 =  0.2975 𝑖𝑛 (5.12) 

El redondeo para 𝑟𝐻 y 𝑟𝐼 puede ser reducido a la mitad, con el objetivo de lograr un mejor 

empalme entre el eje y los engranes. Una vez definidas las características del eje, el 

diseño final del eje y sus especificaciones se muestran en la Figura N (apéndice G). 

Figura 5.3. Especificaciones del anillo de retención externo y su ensamblaje [16]. 
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5.2 Resultados de elementos finitos en Ansys 
 

Como parte del post-procesamiento, los resultados obtenidos del análisis de elementos finitos 

para el eje se muestran simplemente seleccionando la variable de interés, por lo tanto, los 

resultados obtenidos se ilustran a continuación en las Figuras 5.4 a 5.10, mismos resultados que 

serán comparados y discutidos más adelante. 

Figura 5.4. Resultados obtenidos de deformación total. 

Figura 5.5. Gráfico resultante de fuerza cortante y momento flexionante. 
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Figura 5.6. Gráfico de fuerza cortante y momento flexionante en el punto G. 

Figura 5.7. Gráfico de fuerza cortante y momento flexionante en el punto J. 

Figura 5.8. Esfuerzo máximo de flexión en el eje. 
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Para el post-procesamiento del análisis del eje modelado y analizado en 3D se obtuvieron los 

siguientes resultados. 

Figura 5.10. Factor de seguridad resultante. 

Figura 5.9. Vida del eje resultante. 
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Los resultados obtenidos analíticamente y del análisis de los elementos finitos se muestran en 

las siguientes tablas. 

Tabla 5.3. Resultados obtenidos del análisis de los elementos finitos del eje diseñado (modelo tipo viga y 3D). 

Resultados obtenidos del análisis de los elementos finitos. 

Variable Resultado 

Deformación máxima  0.001379 in (0.035 mm) 

Fuerza de reacción en el cojinete A (fuerza cortante en 

el punto A) 
374.3 lb 

Fuerza de reacción en el cojinete B (fuerza cortante en 

el punto B) 
1917.3 lb 

Momento flexionante en el punto G 748.6 lb‧in 

Momento flexionante en el punto J 4313.9 lb‧in 

Esfuerzo máximo de flexión en el eje (punto J) 7606 psi 

Vida del eje resultante 1 × 106 (vida infinita Figura 3.20) 

Factor de seguridad mínimo 1.5633 

 

Tabla 5.4. Requisitos de diseño y resultados analíticos obtenidos. 

Requisitos de diseño, resultados analíticos 

Variable Resultado 

Deformación máxima permitida 0.005 in (0.13 mm) (sección 2.4) 

Fuerza de reacción en el cojinete A (fuerza cortante en 

el punto A) 
374.2975 lb 

Fuerza de reacción en el cojinete B (fuerza cortante en 

el punto B) 
1917.2693 lb 

Momento flexionante en el punto G 748.5951 lb‧in 

Momento flexionante en el punto J 4313.8670 lb‧in 

Esfuerzo máximo de flexión en el eje (punto J) 7590.43 psi 

Vida del eje requerida 1 × 106 (vida infinita Figura 3.20) 

Factor de seguridad mínimo requerido 1.5 

 

Los datos mostrados en la Tabla 5.3 del análisis de los elementos finitos se pueden comparar 

con los de la Tabla 5.4 como resultados de la solución analítica y los requerimientos establecidos 

en este estudio de caso (sección 4), donde, la vida infinita del eje se presenta a partir de un límite 

de fatiga mayor a 106 ciclos, como se muestra en la Figura 3.20 para el acero al medio carbón. 

Por otra parte, los resultados obtenidos del diagrama de fuerza cortante y momento flexionante 

resultantes mediante el análisis de los elementos finitos (Figura 3.1) convergen a la solución 

obtenida mediante la solución analítica (Figura 5.1), como parte del desarrollo necesario para la 
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propuesta final del eje. Con la finalidad de comprobar el esfuerzo máximo de flexión en el eje 

obtenido en la simulación (Figura 5.8), este puede calcularse matemáticamente identificando el 

momento máximo en cada componente (Tabla 4.2), donde el punto J es en dónde se encuentra 

el mayor momento flexionante al igual que el mostrado en la simulación (Figura 5.8), por lo 

que, empleando la ecuación (3.87) para 𝑀𝐽𝑧 = 3993.705 lb ∙ in y 𝐷3 = 1.75 in se tiene. 

𝜎𝐽𝑧 =
32𝑀𝐽𝑧
𝜋(𝐷3)3

=
32(3993.705 lb ∙ in)

𝜋(1.75 in)3
= 7590.43 psi (5.13) 

Resultado que muestra un error de 0.2 % respecto al obtenido en la simulación de 7606 psi, por 

lo que la solución analítica es tomada como válida y así mismo la propuesta del eje realizada 

(admisibilidad ingenieril de hasta 5% [6]). 
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6 Conclusiones 
 

A partir del desarrollo analítico generado en este trabajo de investigación se pudo proponer la 

geometría del eje requerido para satisfacer las necesidades del estudio de caso. El análisis 

matemático se efectúa simplificando el eje al elemento más simple de analizar que es un 

elemento lineal tipo viga. Este elemento representa un eje, mismo que se interpreta como una 

viga con diversas secciones transversales circulares, con el objetivo de crear escalones para 

retener dos engranes y dos cojinetes como parte del sistema de transmisión de potencia y 

sujeción requeridos.  

Inicialmente se realizó un análisis estático para definir las fuerzas cortantes y momentos 

flexionantes que inciden sobre el eje, para posteriormente obtener el diámetro mínimo necesario 

en cada sección transversal del eje por medio de la Teoría de Von Mises y los diversos factores 

de concentración de esfuerzos necesarios en cada sección, así como la comprobación del factor 

mínimo de seguridad en cada sección del eje mediante la resistencia a la fatiga real y modificada, 

para finalmente realizar la propuesta de la geometría del eje, donde se definen especificaciones 

y componentes propuestos según catálogos existentes con medidas estándar. Posteriormente a 

la solución analítica se elaboró el análisis de los elementos finitos en el software de Ansys para 

corroborar los datos requeridos por el problema y para comprobar la parte numérica del análisis 

de los elementos finitos con la parte analítica. A futuro este trabajo de tesis puede servir como 

material de apoyo para que los alumnos de ingeniería sean capaces de replicar o emplear este 

como material de apoyo y realizar de forma autónoma futuros análisis, ya que, este 

procedimiento fue descrito paso a paso para que quien consulte este material comprenda de 

forma clara y precisa la información  

Por lo tanto, al comparar los resultados obtenidos de la solución analítica y de la simulación en 

Ansys Workbench, se puede corroborar que el eje cumple con los requerimientos definidos en 

el problema y que las consideraciones empleadas para la propuesta de la geometría son 

correctas. En el caso del análisis de los elementos finitos se encontraron limitaciones respecto 

al número de nodos y elementos que proporciona la licencia para estudiantes, por lo que con el 

objetivo de aprovechar estos óptimamente se elaboraron diversas refinaciones del mallado de 

forma manual hasta ajustar estos para obtener una buena calidad de los elementos de la malla, 

garantizando la convergencia de los resultados a la solución. 

Concluyendo así la importancia de estos temas en la formación del Ingeniero Mecánico, donde, 

la relación directa entre estos garantiza una mejor comprensión, proporcionando así las 

Capítulo 6 
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herramientas para que el estudiante sea capaz de proponer y comprobar diseños óptimos que 

satisfagan necesidades y requerimientos específicos. De esta manera, la hipótesis planteada al 

inicio de este trabajo de investigación ha sido satisfecha exitosamente. 
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A. Estimaciones de la resistencia a la fatiga 
 

En la Figura A se muestran estimaciones de la resistencia a la fatiga 𝑆𝑛, comparada con la 

resistencia última de tensión de aceros, para diversas condiciones prácticas en la superficie. Se 

emplean unidades del Sistema Inglés en los ejes izquierdo e inferior, y unidades del Sistema 

Internacional en los ejes superior y derecho. Se proyecta verticalmente desde el eje 𝑆𝑢 hasta la 

curva adecuada, y después horizontalmente hasta el eje de la resistencia a la fatiga [7]. 

 

Figura A. Resistencia a la fatiga 𝑆𝑛 en función de la resistencia a la tensión, para acero forjado con varias 

condiciones de superficie [7]. 

Por medio de los datos obtenidos en el gráfico de la Figura A para un maquinado y debido a que 

a simple vista no se pueden estimar con exactitud los valores requeridos para la resistencia a la 

fatiga, para dar solución al estudio de caso de este trabajo de investigación se determina este 

valor por medio de una serie de puntos aproximados para elaborar una interpolación por cerchas 

cúbicas en el programa de GNU Octave (versión 8.2.0) como se muestra en la Tabla A. 

Apéndice A 
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Tabla A. Cálculo de resistencia a la fatiga para acero AISI 1144 QT 1000 con interpolación por cerchas cúbicas. 

>> format long 

>> Su=[60000 80000 100000 120000 140000 160000 180000 200000] 

Su = 

 

    60000    80000   100000   120000   140000   160000   180000   200000 

 

>>Sn=[22500 30500 37000 43000 49000 55000 60200 64000] 

Sn = 

 

   22500   30500   37000   43000   49000   55000   60200   64000 

 

>> x=linspace(60000,180000,100); 

>> plot(x,spline(Su,Sn,x)) 

>> spline(Su,Sn,100000) 

ans = 37 000 psi 
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B. Propiedades del acero AISI 1050 estirado en frío 
 

A continuación, se muestra una lista de propiedades de diseño para los aceros al carbón y 

aleados, lista empleada por Mott [7]. Para el estudio de caso desarrollado en el capítulo 4.1, los 

datos de interés son respecto al acero AISI 1050 estirado en frío. 

Apéndice B 

Tabla B. Propiedades de diseño para los aceros al carbón y aleados [7]. 
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Nota: propiedades comunes a todos los aceros al carbón y 

aleados: 

    Relación de Poisson: 0.27 – 0.30 

    Módulo de cortante: 11.5 × 106 psi; 80 GPa 

    Coeficiente de dilatación térmica: 6.5 × 10−6 °F−1 

    Densidad: 0.283 lb/pulg3;  7680 kg/m3 
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    Módulo de elasticidad: 30 × 106 psi; 207 GPa 

 

 

C. Dimensiones estándares para asiento de rodamiento y tamaños 

básicos para secciones circulares 
 

En las siguientes tablas se ilustran los tamaños y roscas básicos empleados en la industria, estas 

tablas se propusieron por Mott [7]. Estas tablas se emplearon para ajustar los diámetros del eje 

a valores estándares para rodamientos u otros elementos como engranes particularmente para 

este estudio de caso. 

Apéndice C 

Tabla C. Datos para seleccionar rodamientos de una hilera de bolas y ranura profunda, tipo Conrad [7]. 
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Fuente: NSK Corporation, Ann Arbor, MI. 

*Chaflán máximo que rebasará el radio de la esquina. 
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  Tabla D. Tamaños básicos preferidos para elementos con sección transversal circular [7]. 
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D. Gráficas de factores teóricos de concentración del esfuerzo 

 

A continuación, se presentan gráficos para diversos factores de concentración de esfuerzos 𝐾𝑡 

empleados como referencia para este trabajo de investigación [6]. 

Apéndice D 

Figura B. Eje redondo con filete en el hombro en torsión. 𝜏0 =
𝑇𝑐

𝐽
, donde 𝑐 =

𝑑

2
 y 𝐽 =

𝑝𝑑4

32
 [6]. 

Figura C. Eje redondo con filete en el hombro en flexión. 𝜎0 =
𝑀𝑐

𝐼
, donde 𝑐 = 𝑑/2 e 𝐼 = 𝑝𝑑4/64 [6]. 
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Tabla E. Estimaciones de los factores de concentración de esfuerzos [6]. 

 

Figura D. Barra redonda ranurada en flexión. 𝜎0 =
𝑀𝑐

𝐼
, donde 𝑐 = 𝑑/2 e 𝐼 = 𝑝𝑑4/64 [6].   

Figura E. Barra redonda ranurada en torsión. 𝜏0 =
𝑇𝑐

𝐽
, donde 𝑐 = 𝑑/2 y 𝐽 = 𝑝𝑑4/32 [6]. 
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Figura F. Eje redondo con ranura de fondo plano en flexión y/o tensión. 𝜎0 =
4𝐹

𝜋𝑑2
+

32𝑀

𝜋𝑑3
 [6]. 

Figura G. Eje redondo con ranura de fondo plano en torsión. 𝜏0 =
16𝑇

𝜋𝑑3
 [6]. 
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E. Selección de cuñas 
 

El tipo de cuñas más común empleado para ejes, hasta de 6
1

2
 pulgadas de diámetro, es la cuña 

cuadrada, misma que se muestra en la Figura H y que se empleó en este trabajo de investigación. 

Existen dos tipos de cuñas paralelas, estas son las cuñas cuadradas y rectangulares, debido a que 

sus caras inferiores, superiores y laterales son paralelas. En la Tabla F se ilustran las dimensiones 

estándar de cuñas paralelas en función del diámetro del eje, medidas especificadas por la norma 

ANSI B17.1-1967 [7]. 

 

 

Apéndice E 

  Tabla F. Tamaño de la cuña en función del diámetro del eje [7]. 

Figura H. Cuñas paralelas [7]. 
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F. Planteamiento del estudio de caso y definición de engranes 

 

Antecedentes del estudio de caso propuesto y desarrollado por Budynas y Nisbett [6]: 

transmisión de potencia. 

Una compañía desea proporcionar reductores de velocidad fabricados en varias capacidades y 

relaciones de velocidad para ser vendidos con una amplia variedad de aplicaciones. El equipo 

de mercadotecnia ha determinado la necesidad de uno de estos reductores de velocidad para 

satisfacer los siguientes requerimientos del cliente. 

Requisitos de diseño: 

• Potencia que debe entregarse: 20 HP 

• Velocidad de entrada: 1750 rev/min 

• Velocidad de salida: 85 rev/min 

• Para ser utilizado en aplicaciones que se cargan uniformemente, con bandas 

transportadoras, ventiladores y engranes 

• Eje de entrada y salida en línea 

• Base para montarse con 4 pernos 

• Operación continua 

• Vida de: 6 años, con 8 horas/día, 5 días/semana 

• Poco mantenimiento  

• Costo competitivo 

• Condiciones de operación nominales de sitios industrializados 

• Ejes de entrada y salida con tamaño estándar para coples típicos 

La compañía quiere diseñar para todo un rango de relaciones de velocidad en cada capacidad de 

potencia, que puede obtenerse al intercambiar tamaños de engranes dentro del mismo diseño 

global. Para simplificar, en este estudio de caso se considera solo una relación de velocidad.  

Con el propósito de disminuir las exigencias poco claras, un grupo de trabajo desarrollo aún 

más los requisitos del cliente hasta lograr un conjunto de especificaciones que puedan medirse. 

Las siguientes especificaciones de producto proporcionan un marco de trabajo apropiado para 

esta tarea de diseño. 

Especificaciones de diseño: 

• Potencia que debe entregarse: 20 HP 

• Eficiencia de potencia: > 95% 

Apéndice F 
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• Velocidad de entrada de estado estable: 1750 rev/min 

• Velocidad de entrada máxima: 2400 rev/min 

• Velocidad de salida de estado estable: 82 – 88 rev/min 

• Niveles de impacto usualmente bajos, impactos moderados ocasionales 

• Los ejes de entrada y salida se extienden 4 in fuera de la caja de engranes 

• Tolerancia en el diámetro de los ejes de entrada y salida ± 0.001 in 

• Eje de salida y eje de entrada en línea: concentricidad ±0.005 in, alineación ±0.001 rad 

• Cargas permisibles máximas sobre el eje de entrada: axial, 50 lbf; transversal, 100 lbf 

• Cargas permisibles máximas sobre el eje de salida: axial, 50 lbf; transversal, 500 lbf 

• Tamaño máximo de la caja de engranes: base 14 pulg × 14 pulg y altura de 22 pulg. 

• Base montada sobre 4 pernos 

• Orientación de montaje solo con base en la parte inferior 

• Ciclo de operación 100% 

• Programa de mantenimiento: revisión de lubricación cada 2000 horas; cambio de 

lubricante cada 8000 horas: vida del eje infinita; engranes, cojinetes y ejes reemplazables 

• Accesos a la revisión, drenaje y rellenado de lubricante sin desensamblar o abrir las 

juntas empaquetadas 

• Costo de manufactura por unidad: < 300 dólares norteamericanos 

• Producción: 10 000 unidades por año 

• Rango de temperatura de operación : -10° a 120°F 

• Sellado contra agua y polvo ambiental 

• Ruido: < 85 dB desde un metro 

Parte 1: especificación del problema. Se diseñará un tren de engranes de inversión compuesto, 

de dos etapas, como el que se muestra en la Figura I. En este apéndice se presentará el diseño 

del eje intermedio y sus componentes, tomando en cuenta los demás ejes cuando sea necesario. 

A continuación, se presentará un subconjunto de las especificaciones pertinentes del diseño que 

se necesitarán para esta parte del estudio. 

• Potencia que se entregará: 20 HP 

• Velocidad de entrada: 1750 rpm 

• Velocidad de salida: 82 – 88 rpm 

• Habitualmente niveles bajos de impacto, a veces niveles moderados 

• Ejes de entrada y salida extendidos 4 pulgadas fuera de la caja de cambios 

• Dimensiones máximas de la caja de cambios: 22 in × 14 in × 14 in 

• Ejes de entrada y salida en línea 

• Vida de engranes y cojinetes > 12 000 horas; vida infinita del eje 

 



 

 

Universidad Tecnológica de la Mixteca  Página | 123  

 

Parte 2: relaciones de velocidad, par de torsión y engranes. Determine el número apropiado de 

dientes para reducir la velocidad de entrada de 𝜔𝑖 = 1750 rpm a una velocidad de salida dentro 

del intervalo 82 rpm < 𝜔𝑜 < 88 rpm. 

Una vez especificado el número de dientes, determine: 

a) Velocidades de los ejes intermedios y de salida. 

b) Pares de torsión de los ejes de entrada, intermedio y salida para transmitir 20 HP. 

Solución: 

Empleando la nomenclatura de engranes de la Figura I, se define 𝜔2 = 𝜔𝑖 = 1750 rpm, así 

como 𝜔5 = 𝜔𝑜 =
82+88

2
= 85 rpm, para el diseño inicial. 

Se define la relación de engranes para el tren de engranes como: 

𝑒 =
𝜔𝑜
𝜔𝑖

=
𝑇𝑜
𝑇𝑖
= (F.1) 

sustituyendo datos y simplificando, se tiene: 

𝑒 =
𝜔5
𝜔2

=
85

1750
=

1

20.5882
 

(F.2) 

Para el caso de un tren de engranes inverso compuesto, se define: 

𝑒 =
producto del N de conductores

producto del N de conducidos
 

(F.3) 

Entonces, 

𝑒 =
1

20.5882
=
𝑁2𝑁4
𝑁3𝑁5

 (F.4) 

Donde, 𝑁 es el número de dientes del engrane. Con el objetivo de un menor tamaño de caja, se 

define la misma reducción para ambas etapas. Al hacer que las dos etapas sean idénticas, la 

condición en línea sobre el eje de entrada y salida se satisface automáticamente como: 

Figura I. Tren de engranes compuesto invertido [6]. 
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𝑁2
𝑁3

=
𝑁4
𝑁5

= √
1

20.5882
=

1

4.5374
 

(F.5) 

Para esta relación, se define que el engrane conductor 2 (motriz) tiene más dientes que el engrane 

conducido 3 (piñón).  

𝑚𝐺 = 𝑚2 =
𝑁𝐺
𝑁𝑝

=
𝑁3
𝑁2

= 𝑚 > 1  ;  
𝑁3
𝑁2

= 4.5374 (F.6) 

Definiendo 𝑚 = 4.537, para un engrane recto se tiene: ángulo de presión ϕ = 20° y 𝑘 = 1 para 

dientes de profundidad completa o 𝑘 = 0.8 para dientes cortos, entonces, el número mínimo de 

dientes para el piñón sin interferencia esta dado por: 

𝑁𝑝 =
2𝑘

(1 + 2𝑚) sin2ϕ
(𝑚 + √𝑚2 + (1 + 2𝑚) sin2ϕ) (F.7) 

𝑁𝑝 =
2(1)

(1 + 2(4.5374)) sin2(20°)
(4.5374 + √(4.5374)2 + (1 + 2(4.5374)) sin2(20°)) (F.8) 

Lo que resulta como: 𝑁𝑝 = 𝑁2 = 15.6179 = 16 dientes (redondeo a número siguiente entero). 

Y despejando 𝑁3 de la ecuación (F.6), se tiene: 

𝑁3 = 𝑚 ∙ 𝑁2 = 4.5374(16) = 72.59 (F.9) 

Lo que resulta como: 𝑁𝐺 = 𝑁3 = 72.59 = 72 dientes (redondeo a número entero anterior). 

Ahora, para el inciso a), se calcula y verifica que 𝜔5 se encuentra dentro de los límites con: 

𝜔5 = (
16

72
) (
16

72
) (1750) = 86.42 rpm (F.10) 

Como 82 < 86.42 < 88 rpm, la velocidad está dentro los límites, por lo que los números de 

dientes calculados para los engranes son aceptables. 

Para el eje intermedio 𝜔34 se define la siguiente relación 
𝜔3

𝜔2
=

𝑁2

𝑁3
 y despejando para 𝜔3 se tiene: 

𝜔3 = (
𝑁2
𝑁3
)𝜔2 = (

16

72
) (1750) = 388.88 rpm  (F.11) 

Es decir: 𝜔3 = 𝜔4 = 𝜔34 = 388.88 rpm. 

Resolviendo para el inciso b), se define: 

𝑃 = 𝑇2𝜔2 = 𝑇3𝜔3 (F.12) 

Con la ecuación (3.4), en la entrada se tiene: 
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𝑇2 = 63 000 (
20 HP

1750 rpm
) = 720 lb ∙ in = 60 lb ∙ ft (F.13) 

De la ecuación (F.12), para el eje intermedio resulta: 

𝑇3 = 𝑇4 = 𝑇34 = 𝑇2 (
𝜔2
𝜔3
) = 720 (

1750

388.88
) = 3240.07 lb ∙ in ó 270 lb ∙ ft (F.14) 

Y para la salida: 

𝑇5 = 𝑇2 (
𝜔2
𝜔5
) = 720 (

1750

86.42
) = 14 579.95 lb ∙ in ó 1214.99 lb ∙ ft (F.15) 

Parte 3: especificación de engranes. Especifique los engranes apropiados, contemplando el 

diámetro de paso, paso diametral, ancho de cara y material. Obtenga los factores de seguridad 

de por lo menos 1.2 para desgaste y flexión. 

Solución: 

Determinando el paso diametral mínimo, se tiene: 

𝑃𝑑,𝑚í𝑛 =
(𝑁3 +

𝑁2
2 +

𝑁5
2 + 2)

𝛾 − (holguras y espesor de pared)
 (F.16) 

Para este estudio de caso, se definió 1.5 in para holguras y espesor de pared y la altura de la caja 

de engranes global 𝛾 = 22 in, así, el paso diametral es: 

𝑃𝑑,𝑚í𝑛 =
(72 +

16
2 +

72
2 + 2)

22 − 1.5
= 5.75

dientes

in
 (F.17) 

Redondeando se define: 𝑃𝑑 = 6
dientes

in
, por lo que los diámetros de paso son: 

𝑑2 = 𝑑4 =
𝑁2
𝑃𝑑
=
16

6
= 2.66 in (F.18) 

𝑑3 = 𝑑5 =
𝑁3
𝑃𝑑
=
72

6
= 12 in (F.19) 

Para las velocidades de línea de paso y cargas transmitidas se define 𝑣𝑡 = 𝜋𝑑𝜔 y con la ecuación 

(3.5) respectivamente, se determinan las siguientes velocidades y cargas: 

𝑣𝑡,23 = 𝜋𝑑2𝜔2 = 𝜋(2.66)(1750) = 14 624.11
in

min
=  1218.67

ft

min
 

(F.20) 

𝑣𝑡,54 = 𝜋𝑑5𝜔5 = 𝜋(12)(86.42) = 3257.95
in

min
=  271.49

ft

min
 

(F.21) 

𝑊𝑡,23 =
𝑇2
𝑑2/2

=
720

2.66/2
= 541.35 lb 

(F.22) 
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𝑊𝑡,54 =
𝑇5
𝑑5/2

=
14 579.95

12/2
= 2429.99 lb 

(F.23) 

Ahora, se inicia el análisis para el engrane 4, ya que es el de menor tamaño y que transmite la 

carga máxima, donde probablemente se encuentre el punto más crítico. Se comienza con el 

desgaste por esfuerzo de contacto, debido a que comúnmente el factor es limitante. 

Desgaste del engrane 4: para realizar este análisis se define el factor geométrico de resistencia 

a la picadura (I) como: 

𝐼 =

{
 

 
cosΦ sinΦ

2𝑚𝑁

𝑚𝐺

𝑚𝐺 + 1
…engranes externos

cosΦ sinΦ

2𝑚𝑁

𝑚𝐺

𝑚𝐺 − 1
…engranes internos

 (F.24) 

Donde 𝑚𝑁 = 1 para engranes rectos, por lo tanto, para engranes externos se tiene: 

𝐼 =
cos(20°) sin(20°)

2(1)

4.53

4.53 + 1
= 0.1316 (F.25) 

El factor dinámico se define de la Figura J, mediante la ecuación (F.26). 

(𝑣𝑡)𝑚á𝑥 = {

[𝐴 + (𝑄𝑣 − 3)]
2   ft/min

[𝐴 + (𝑄𝑣 − 3)]
2

200
   m/seg

 (F.26) 

Figura J. Gráfica para determinar el factor dinámico 𝐾𝑣 [6]. 
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Suponiendo 𝑄𝑣 = 7, 𝐵 = 0.25(12 − 𝑄𝑣)
2/3 = 0.731 y 𝐴 = 50 + 56(1 − 𝐵) = 65.1, para el 

factor dinámico se tiene: 

𝐾𝑣 =

{
 
 

 
 (

𝐴 + √𝑣

𝐴
)

𝐵

    𝑣 en ft/min

(
𝐴 + √200𝑣

𝐴
)

𝐵

    𝑣 en m/seg

 (F.27) 

Por lo que de la ecuación (F.27), se determina: 

𝐾𝑣 = (
65.1 + √271.49

65.1
)

0.731

= 1.18 (F.28) 

Generalmente, el ancho de cara de un engrane es de 3 a 5 veces el paso circular, es decir: 

𝐹 = 4
𝜋

𝑃𝑑
= 4 (

𝜋

6
) = 2.09 in (F.29) 

Buscando catálogos de engranes comerciales y de tamaño estándar en internet, para un 𝑃𝑑 =

6 dientes/in y 𝑑𝑝 = 2.66 in, tomando [18] como referencia, se encuentran engranes rectos con 

anchos de cara mínimo de 1.5 in y máximo de 2 in. De igual forma, para el engrane acoplado 5 

con 𝑑5 = 12 in. Para el engrane 4 y 5 se elige 𝐹 = 2 in y para el engrane 2 y 3 se selecciona 

𝐹 = 1.5 in. Una vez definido el ancho de cara del engrane, se establece el factor de distribución 

de carga 𝐾𝑚, como: 

𝐾𝑚 = 𝐶𝑚𝑓 = 1 + 𝐶𝑚𝑐(𝐶𝑝𝑓𝐶𝑝𝑚 + 𝐶𝑚𝑎𝐶𝑒) (F.30) 

Donde, el factor de corrección de carga 𝐶𝑚𝑐, factor de proporción del piñón 𝐶𝑝𝑓, el modificador 

de proporción del piñón 𝐶𝑝𝑚 y el factor de alineación del acoplamiento 𝐶𝑚𝑎, son definidos por: 

𝐶𝑚𝑐 = {
1      para dientes sin coronar
0.8    para dientes coronados

 (F.31) 

𝐶𝑝𝑓 = {

(𝐹/10𝑑𝑝) − 0.025                                                              para 𝐹 ≤ 1 in 

(𝐹/10𝑑𝑝) − 0.0375 + 0.0125𝐹                              para 1 < 𝐹 ≤ 17 in

(𝐹/10𝑑𝑝) − 0.1109 + 0.0207𝐹 − 0.000228𝐹
2    para 17 < 𝐹 ≤ 40 in

 
(F.32) 

𝐶𝑝𝑚 = {
1 para piñon montado separado con 𝑆1/𝑆 < 0.175
1.1 para piñon montado separado con 𝑆1/𝑆 ≥ 0.175

 (F.33) 

𝐶𝑚𝑎 = 𝐴 + 𝐵𝐹 + 𝐶𝐹2 (F.34) 
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De igual forma, el factor de alineación de acoplamiento 𝐶𝑚𝑎 puede determinarse con el gráfico 

de la Figura K. 

Así, para una unidad cerrada de engranes comerciales con ancho de cara igual a 2 se tiene que 

𝐶𝑚𝑎 = 0.15. Para 𝑑𝑝 = 𝑑4 = 2.66 in se define el factor de proporción del piñón 𝐶𝑝𝑓 como: 

𝐶𝑝𝑓 = (
2

(10)(2.66)
) − 0.0375 + 0.0125(2) = 0.6268 (F.35) 

Y aplicando 𝐶𝑚𝑐 = 1, 𝐶𝑝𝑚 = 1 y 𝐶𝑒 = 1 a la ecuación (F.30), el factor de carga 𝐾𝑚 es: 

𝐾𝑚 = 1 + 1[(0.06268)(1) + (0.15)(1)] = 0.21 (F.36) 

Se define el coeficiente elástico 𝐶𝑝, para el acero como 𝐶𝑝 = 2300. El esfuerzo de contacto o 

resistencia a la picadura 𝜎𝑐 esta dado por: 

𝜎𝑐 = 𝐶𝑝√𝑊𝑡𝐾𝑜𝐾𝑣𝐾𝑠
𝐾𝑚
𝑑𝑝𝐹

𝐶𝑓

𝐼
 (F.37) 

Donde, el factor de sobrecarga es igual al factor de tamaño y al factor de condición superficial, 

es decir 𝐾𝑜 = 𝐾𝑠 = 𝐶𝑓 = 1, respectivamente. 

𝜎𝑐 = 2300√(2429.99)(1)(1.18)(1) [
1.21

(2.66)(2)
] [

1

0.1316
] = 161 912.36 psi (F.38) 

A continuación, se obtienen los factores del esfuerzo de contacto permisible 𝜎𝑐,𝑝𝑒𝑟𝑚. Para el 

factor de vida  𝑍𝑁, se debe obtener el número de ciclos para la vida especificada de 12 000 horas. 

𝐿𝑑,4 = (12 000 hr) (
60 min

1 hr
) (388.88

rev

min
) = 2.8 × 108 rev 

(F.39) 

Figura K. Gráfico de Factor de alineación del acoplamiento 𝐶𝑚𝑎 [6]. 
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Una vez definido el número de ciclos de carga, el Factor de ciclos de esfuerzos de resistencia a 

la picadura 𝑍𝑁 esta dado por: 

𝑍𝑁 = 1.4488 𝐿𝑑
−0.0223 = 0.93 (F.40) 

De igual forma, se definen los factores de confiabilidad, temperatura y relación de la dureza 

igual a uno, es decir, 𝐾𝑅 = 𝐾𝑇 = 𝐶𝐻 = 1, respectivamente. Definiendo el factor de diseño 

mínimo de 1.2, se define el esfuerzo de contacto permisible como: 

𝜎𝑐,𝑝𝑒𝑟𝑚 = 𝜎𝑐 =
𝑆𝑐𝑍𝑁
𝑛𝑑

 (F.41) 

Y resolviendo para el número de esfuerzo de contacto permisible 𝑆𝑐, se tiene: 

𝑆𝑐 =
𝑛𝑑𝜎𝑐
𝑍𝑁

=
(1.2)(161 912.36)

0.93
= 208 919.17 psi (F.42) 

Mediante la Tabla G, se define que esta resistencia se cumple mediante un acero carburizado y 

revenido de grado 2, con 𝑆𝑐 = 225 000 psi, por lo tanto, el factor de seguridad por contacto es: 

𝑛𝑐 =
𝜎𝑐,𝑝𝑒𝑟𝑚

𝜎𝑐
=
𝑆𝑐𝑍𝑁
𝜎𝑐

=
(225 000)(0.93)

161 912.36
= 1.29 (F.43) 

Por lo tanto, los cálculos realizados son adecuados. 

 

Tabla G. Resistencia de contacto repetidamente aplicada 𝑆𝑐  𝑎 10
7 ciclos y confiabilidad de 0.99 para 

engranes rectos [6]. 
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 Flexión del engrane 4: 

Mediante la Figura L, se determina el factor geométrico 𝐽 = 0.27 para el engrane 4 con 16 

dientes y se define el factor de espesor del aro como: 

𝐾𝐵 = {1.6 ln
2.242

𝑚
          𝑚 < 1.2

1                               𝑚 ≥ 1.2
 (F.44) 

Mientras que los demás factores son los mismos. Entonces, el esfuerzo de flexión es: 

𝜎 = 𝑊𝑡𝐾𝑣
𝑃𝑑
𝐹

𝐾𝑚
𝐽
= (2429.99)(1.18) (

6

2
) (
1.21

0.27
) = 38 550.44 psi (F.45) 

Considerando la ecuación (F.39), se define el factor de ciclos de esfuerzo repetidamente 

aplicados de resistencia a la flexión 𝑌𝑁 como: 

De la Tabla H, se define emplear un acero carburizado y endurecido de grado 2 con un número 

de esfuerzo de flexión permisible igual a St = 65 000 psi, así como para el desgaste. 

 

𝑌𝑁 = 1.3558 𝐿𝑑
−0.0178 = 0.95 (F.46) 

Figura L. Factores geométricos J de engranes rectos [6]. 
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El esfuerzo permisible de flexión esta dado por: 

𝜎𝑝𝑒𝑟𝑚 = 𝑆𝑡𝑌𝑁 = (65 000)(0.95) = 61 750 psi (F.47) 

Así, el factor de seguridad para flexión del engrane 4 es: 

𝑛 =
𝜎𝑝𝑒𝑟𝑚

𝜎
=

61 750

38 550.44
= 1.60 (F.48) 

Flexión y desgaste del engrane 5: se conservan los valores empleados para el engrane 4, excepto 

𝐽, 𝑌𝑁 y 𝑍𝑁. Mediante la Figura L, se determina el factor geométrico 𝐽 = 0.41 para el engrane 5 

con 72 dientes. Para el factor de vida 𝑍𝑁, se debe obtener el número de ciclos para la vida 

especificada de 12 000 horas. 

Una vez definido el número de ciclos de carga, mediante la Figura M el factor de ciclos de 

esfuerzos de resistencia a la picadura es igual a 𝑍𝑁 = 1.0. 

 

 

 

𝐿𝑑,5 = (12 000 hr) (
60 min

1 hr
) (86.42

rev

min
) = 6.2 × 107 rev (F.49) 

Tabla H. Resistencia a la flexión aplicada de manera repetida 𝑆𝑡  𝑎 10
7 ciclos y confiabilidad de 0.99 para 

engranes de acero [6]. 
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De igual forma que para el engrane 4, se selecciona un acero grado 2 carburizado y endurecido. 

Por lo que, el factor de seguridad para los esfuerzos de contacto es: 

𝑛𝑐 =
𝜎 𝑐,𝑝𝑒𝑟𝑚

𝜎𝑐
=
𝑆𝑐𝑍𝑁
𝜎𝑐

=
(225 000)(1.0)

161 912.36
= 1.38 (F.50) 

El factor de ciclos de esfuerzo repetidamente aplicados de resistencia a la flexión 𝑌𝑁 como: 

𝑌𝑁 = 1.3558 𝐿𝑑
−0.0178 = 0.98 (F.51) 

El esfuerzo permisible de flexión esta dado por: 

𝜎𝑝𝑒𝑟𝑚 = 𝑆𝑡𝑌𝑁 = (65 000)(0.98) = 63 700 psi (F.52) 

Y el esfuerzo de flexión es: 

𝜎 = 𝑊𝑡𝐾𝑣
𝑃𝑑
𝐹

𝐾𝑚
𝐽
= (2429.99)(1.18) (

6

2
) (
1.21

0.41
) = 25 386.87 psi (F.53) 

Así, el factor de seguridad para flexión del engrane 5 es: 

𝑛 =
𝜎𝑝𝑒𝑟𝑚

𝜎
=

63 700

25 386 .87
= 2.5 (F.54) 

Desgaste y flexión para el engrane 2: los engranes 2 y 3 se evalúan de forma similar que el 

engrane 4, excepto para los siguientes valores: 

𝐾𝑣 = (
65.1 + √1218.67 

65.1
)

0.731

= 1.37 
(F.55) 

Figura M. Factor de ciclos de esfuerzo de resistencia a la picadura 𝑍𝑁 [6]. 
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𝐶𝑝𝑓 = (
1.5

(10)(2.66)
) − 0.0375 + 0.0125(1.5) = 0.0376 (F.56) 

Y aplicando 𝐶𝑚𝑐 = 1, 𝐶𝑝𝑚 = 1 y 𝐶𝑒 = 1 a la ecuación (F.30), el factor de carga 𝐾𝑚 es: 

𝐾𝑚 = 1 + 1[(0.0376)(1) + (0.15)(1)] = 0.1876 = 1.19 (F.57) 

Y puesto que la carga en este punto es menor, se define 𝐹 = 1.5 in. 

Así, se determina el esfuerzo por contacto como sigue: 

𝜎𝑐 = 2300√(541.35)(1)(1.37)(1) [
1.19

(2.66)(1.5)
] [

1

0.1316
] = 94 294.48 psi (F.58) 

𝐿𝑑,2 = (12 000 hr) (
60 min

1 hr
) (1750

rev

min
) = 1.26 × 109 rev (F.59) 

𝑍𝑁 = 1.4488 𝐿𝑑
−0.0223 = 0.90 (F.60) 

De la Tabla G, se elige un acero grado 1 y endurecido por flama con 𝑆𝑐 = 170 000 psi. Por lo 

que el factor de seguridad por contacto es: 

𝑛𝑐 =
𝜎 𝑐,𝑝𝑒𝑟𝑚

𝜎𝑐
=
𝑆𝑐𝑍𝑁
𝜎𝑐

=
(170 000)(0.90)

94 294.48
= 1.62 (F.61) 

Para la flexión se define: 

𝑌𝑁 = 1.6831𝐿𝑑
− 0.0323 = 0.85 (F.62) 

𝑍𝑁 = 1.4488 𝐿𝑑
−0.0223 = 0.90 (F.63) 

Así el esfuerzo de flexión, con 𝐽 = 0.27 es: 

𝜎 = 𝑊𝑡𝐾𝑣
𝑃𝑑
𝐹

𝐾𝑚
𝐽
= (541.35)(1.37) (

6

1.5
) (
1.19

0.27
) = 13 075 psi (F.64) 

De la Tabla H, para un acero grado 1 endurecido por flama se tiene  𝑆𝑡 = 45 000 psi, el esfuerzo 

permisible de flexión es: 

𝜎𝑝𝑒𝑟𝑚 = 𝑆𝑡𝑌𝑁 = (45 000)(0.85) = 38 250 psi (F.65) 

Así, el factor de seguridad para flexión del engrane 5 es: 

𝑛 =
𝜎𝑝𝑒𝑟𝑚

𝜎
=
38 250

13 075
= 2.92 (F.66) 

Desgaste y flexión para el engrane 3; para este análisis se definen los siguientes datos: 

𝐽 = 0.41, 𝑌𝑁 = 0.9 y 𝑍𝑁 = 0.9  (F.67) 

Así, el esfuerzo por contacto en el engrane 3 es: 
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𝜎𝑐 = 2300√(541.35)(1)(1.37)(1) [
1.19

(2.66)(1.5)
] [

1

0.1316
] = 94 294.48 psi (F.68) 

Y el esfuerzo por flexión: 

𝜎 = 𝑊𝑡𝐾𝑣
𝑃𝑑
𝐹

𝐾𝑚
𝐽
= (541.35)(1.37) (

6

1.5
) (
1.19

0.41
) = 8610.37 psi (F.69) 

De la Tabla G y la Tabla H, se selecciona un acero grado 1 endurecido por completo a 500 HB, 

por lo que se define 𝑆𝑡 = 36 000 psi y 𝑆𝑐 = 126 000 psi. Así los factores de seguridad por 

contacto y por flexión son: 

𝑛𝑐 =
𝜎 𝑐,𝑝𝑒𝑟𝑚

𝜎𝑐
=
𝑆𝑐𝑍𝑁
𝜎𝑐

=
(126 000)(0.90)

94 294.48
= 1.20 (F.70) 

𝑛 =
𝜎𝑝𝑒𝑟𝑚

𝜎
=
𝑆𝑡𝑌𝑁
𝜎

=
(36 000)(0.90)

8610.37
= 3.76 (F.71) 

Finalmente, al corroborar que el factor mínimo de seguridad se cumple en todas las condiciones 

y para todos los engranes, se toman los cálculos realizados como válidos. A continuación, se 

muestran las especificaciones de los engranes. 

Todos los engranes son rectos con paso diametral igual a 6 dientes/pulgada y con ángulo de 

presión de 20°. 

• Engrane 2: acero grado 1 endurecido por flama, 𝑆𝑐 = 170 000 psi y 𝑆𝑡 = 45 000 psi, 

𝑑2 = 2.67 in, 𝐹 = 1.5 in y 𝑁2 = 16 dientes. 

• Engrane 3: acero grado 1 endurecido por completo hasta 300 HB, 𝑆𝑐 = 126 000 psi y 

𝑆𝑡 = 36 000 psi, 𝑑3 = 12 in, 𝐹 = 1.5 in y 𝑁3 = 72 dientes. 

• Engrane 4: acero grado 2 carburizado y endurecido, 𝑆𝑐 = 225 000 psi y 𝑆𝑡 =

65 000 psi, 𝑑4 = 2.67 in, 𝐹 = 2.0 in y 𝑁4 = 16 dientes. 

• Engrane 5: acero grado 2 carburizado y endurecido, 𝑆𝑐 = 225 000 psi y 𝑆𝑡 =

65 000 psi, 𝑑5 = 12 in, 𝐹 = 2.0 in y 𝑁5 = 72 dientes. 
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G. Especificaciones del eje intermedio diseñado para el estudio de 

caso desarrollado en este trabajo de investigación.  
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H. Refinamiento manual de mallado en Ansys Workbench 

 

A continuación se muestra una tabla para diferentes tipos de mallados, misma que se utilizó para 

aproximar el mayor número de nodos/elementos a los permitidos por la licencia para estudiantes 

de Ansys (pasos descritos y empleados desde las Figuras 4.38 a 4.43). 

Tabla I. Refinamiento manual de mallado para diferentes tamaños de elementos. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Revisando la Tabla I, se puede observar que el valor que se aproxima al número máximo de 

nodos/elementos permitidos por la licencia para estudiantes es el tamaño de elemento de 0.18 

in, al igual que los valores que garantizan una buena calidad de mallado se aproximan 

satisfactoriamente a los valores mínimos recomendado (sección 3.17.3), por lo que este es el 

valor elegido para este trabajo de investigación. 

Tamaño 

de 

elemento 

(in) 

# de nodos / 

elementos 

Valores promedio 

Calidad del 

elemento 

Oblicuidad / 

asimetría 

Relación 

de aspecto 

1 3042 0.54275 0.60107 5.1454 

0.75 4266 0.61831 0.52444 4.1306 

0.5 7761 0.76232 0.33638 2.7977 

0.25 49 867 0.84415 0.22314 1.8768 

0.18 128 817 0.84959 0.21338 1.8214 

Valores deseables que aseguran un buen mallado del elemento 

# de nodos / elementos 

máximos = 128 000 
Cercano a 1 Cercano a 0 Cercano a 1 
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