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RESUMEN 

 

La implementación de nuevas formas de generación o transformación de la energía están 

en tendencia debido a la alta demanda energética que se tiene en la actualidad, por ello el 

presente trabajo de titulación, consiste en la investigación y diseño en donde se estudia un 

mecanismo de transmisión de potencia para la toma de fuerza (PTO), para un dispositivo 

de conversión de energía undimotriz (WEC), que aproveche esta energía generada por las 

olas y la transforme en energía mecánica para poder utilizarla posteriormente como energía 

eléctrica. Este estudio es parte del proyecto (CEDIA I+D+I-XVII-2022-16-WEC 

GALAPAGOS), en donde se necesita transformar un movimiento traslacional estocástico 

en un movimiento rotacional unidireccional. 

Como solución a este problema, se propone un mecanismo de transmisión de potencia 

PTO que consta de un sistema de cremalleras, ruedas dentadas, trinquetes, resortes, 

rodamientos y eje. Estos elementos permiten la transformación del movimiento traslacional 

estocástico en rotacional unidireccional. Algunos elementos mecánicos importantes del 

PTO se han verificado para resistencia bajo condiciones extremas y trabajo a fatiga.  

Se muestra que para una barcaza de 30 [m] de largo y 20 [m] de ancho, con masas 

sumergidas tipo cono con altura de 11 [m] y diámetro de 9 [m], un estado de mar con altura 

significativa de ola Hs=1.5 [m] y periodo pico Tp=13 [seg] genera una potencia máxima de 

28 [kW].  

La tensión dinámica máxima en condiciones extremas es de 100 [Tnf] y la tensión 

característica para el diseño a fatiga es de 37.2 [Tnf], estas se utilizan para dimensionar 

los principales elementos mecánicos del PTO. 

El procedimiento sugerido en este trabajo servirá a futuro para el diseño de prototipos 

eficientes energéticamente, con el fin de generar energía eléctrica de manera sostenible y 

sustentable.  

 

PALABRAS CLAVE: sostenible, sustentable, undimotriz, PTO, WEC, estocástico, fatiga, 

masas sumergidas, vida infinita, carga, tensión, falla. 
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ABSTRACT 

 

The implementation of new forms of energy generation is necessary due to the high energy 

demand. For this reason, the present work deals with the design of a transmission system 

of a power take-off (PTO) device, which is part of a wave energy converter (WEC). This 

device converts the energy generated by the waves into mechanical energy, which can be 

used later as electrical energy. This study is part of the project (CEDIA I+D+I-XVII-2022-16-

WEC GALAPAGOS), where it is necessary to transform a stochastic translational 

movement into a unidirectional rotation. 

As a solution to this problem, the power transmission mechanism consists of a system of a 

set of racks, toothed wheels, ratchets, springs, bearings and a shaft. These elements allow 

the transformation of stochastic translational movement into unidirectional rotational 

movement. Some important mechanical elements of the PTO have been verified for 

resistance under extreme and fatigue loading. 

For a barge 30 [m] long and 20 [m] wide, with cone-type submerged masses with a height 

of 11 [m] and a diameter of 9 [m], a sea state with significant wave height Hs=1.5 [m] and 

peak period Tp=13 [sec] generates a maximum power of 28 [kW]. 

The maximum dynamic stress in extreme conditions is 100 [Tnf] and the characteristic 

stress for fatigue design is 37.2 [Tnf], these are used to size the main mechanical elements 

of the PTO. 

The procedure suggested for this job will serve in the future for the design of energy efficient 

prototypes, in order to generate electrical energy in a sustainable way. 

KEYWORDS: sustainable, wave, Power take off (PTO), Wave energy converter (WEC), 

stochastic, fatigue endurance, subsea structures, load, strain, failure. 
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1. DESCRIPCIÓN DEL COMPONENTE DESARROLLADO 

El presente trabajo tiene como objetivo la realización del diseño mecánico de los elementos 

más importantes de un mecanismo de transmisión de potencia (PTO), que parte del análisis 

de un convertidor de energía undimotriz (WEC) propuesto, en donde la tensión generada 

por el cable se transmite hacia el PTO.  

En la figura 1 se muestra el WEC y el PTO, siendo este último el que se sitúa sobre una 

barcaza y recibe mediante el cable la tensión dinámica que generan los elementos 

sumergidos. Los principales elementos mecánicos que tiene el mecanismo PTO son: 

cremallera, engrane, sistema de trinquete, resortes helicoidales de compresión, eje y 

rodamientos. 

 

Figura 1. Esquema dispositivo WEC incluido PTO. (Fuente: Propia) 

Mediante el uso de las tecnologías de conversión de energía undimotriz (WEC), el 

mecanismo PTO es el encargado de la transformación de la energía cinética de las olas en 

energía mecánica. Adicionalmente, este estudio, permite exponer una propuesta que 

responda a la producción energética en el archipiélago de las Galápagos mediante el uso 

de recursos locales con impacto local e internacional, lo cual permitirá un mejor 

posicionamiento en cuanto al desarrollo tecnológico de la Facultad de Ingeniería Mecánica 

de la Escuela Politécnica Nacional.  
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1.1 Objetivo general 

Diseñar un mecanismo de transmisión de potencia (PTO) que transforme el movimiento 

traslacional estocástico (generado por las olas del mar), en movimiento rotacional 

unidireccional para la transformación en energía mecánica de un WEC. 

1.2 Objetivos específicos 

1. Conocer el principio de funcionamiento de algunos WEC ya diseñados y en 

funcionamiento.  

2. Estudiar la literatura sobre el diseño de sistemas transmisión de potencia (PTO) 

para generación de energía utilizando la energía undimotriz de las olas. 

3. Diseñar y dimensionar los principales elementos mecánicos involucrados en el 

mecanismo seleccionado tipo sistema de transmisión de potencia (PTO), considerando la 

naturaleza estocástica de las olas en Galápagos. 

4. Diseñar para trabajo en condiciones extremas y a fatiga los principales elementos 

mecánicos del PTO y que tengan un tiempo de servicio de 20 años. 

5. Analizar las diferentes soluciones y resultados sobre los diseños de los distintos 

elementos mecánicos.  

1.3 Alcance  

En este proyecto se incluye el diseño mecánico del sistema de caja de cambios o 

mecanismo de transmisión de potencia (PTO), que convierta un movimiento traslacional 

estocástico en rotacional unidireccional para un WEC. Se realiza el diseño mecánico y 

estructural de los principales componentes del PTO como son: sistema cremallera-

engrane, sistema de trinquete, resortes helicoidales de compresión, eje y rodamientos. El 

diseño que se realiza para el PTO es en condiciones extremas y trabajo a fatiga para que 

los elementos mecánicos soporten un periodo de aproximadamente 20 años de servicio. 

El presente trabajo no incluye la construcción ni planos de fabricación con ingeniería de 

detalle. 

1.4 Marco teórico 

A continuación, se tiene información teórica acerca de las tecnologías WEC y PTO, en 

donde se presentan las bases teóricas del diseño de un PTO.  
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1.4.1 Estado del arte 
Las tecnologías de Conversión de Energía de las Olas (WEC) y Toma de Fuerza (PTO) 

han sido objeto de investigación y desarrollo en los últimos años con el objetivo de 

aprovechar la energía undimotriz que es proveniente de la fuerza de las olas para generar 

electricidad de manera sostenible. El principio de funcionamientos de estos WEC se basa 

en los PTO incorporados y depende de estos para poder captar la energía de diferentes 

maneras. Por ello el estudio e investigación constante de estas nuevas tecnologías es de 

alto impacto y encontrar nuevas formas de generación de energía se vuelve un reto para 

los ingenieros.  

 A continuación, se presenta un resumen del estado del arte en estas áreas: 

1.4.1.1 Tecnologías de Conversión de Energía de las olas (WEC): 
 Boyas flotantes: son dispositivos que aprovechan el movimiento ascendente y 

descendente de las olas, para generar energía y usualmente se colocan en la superficie 

del mar como en la figura 2. Utilizan sistemas hidráulicos o mecánicos para convertir el 

movimiento de las olas en energía eléctrica [1]. 

 

Figura 2. Boya flotante. (Fuente: [1]) 

 Columnas de agua oscilantes: este tipo de WEC aprovecha el cambio de nivel del 

agua en una columna vertical para generar energía como en la figura 3. Las olas causan 

fluctuaciones de presión en una cámara de aire encerrada en una estructura vertical, lo 

que impulsa una turbina o un generador. 

 

Figura 3. Columnas de agua oscilantes. (Fuente: [2]) 
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 Tapetes oceánicos: son dispositivos que se anclan al fondo marino y utilizan la 

oscilación de las olas para generar energía como en la figura 4. Están compuestos por 

materiales flexibles que se mueven con el movimiento de las olas, accionando mecanismos 

generadores. 

 

Figura 4. Ejemplo de tapete oceánico. (Fuente: [3]) 

1.4.1.2 Sistemas de Accionamiento de la Tecnología de Toma de Fuerza (PTO) y Convertidor 
de Energía Undimotriz (WEC): 

 Hidráulico: los sistemas PTO hidráulicos utilizan fluidos (generalmente aceite) para 

transmitir la energía generada por el WEC a través de un sistema hidráulico. La energía 

mecánica generada se convierte en energía hidráulica, que luego se transmite a través de 

una bomba y un motor hidráulico para generar electricidad [4].  

 Eléctrico: los sistemas PTO eléctricos utilizan generadores eléctricos directamente 

conectados al WEC para convertir la energía mecánica en energía eléctrica. Los 

generadores pueden ser síncronos, asíncronos o de imanes permanentes, dependiendo 

de la configuración específica del sistema [4]. 

 Neumático: los sistemas PTO neumáticos utilizan el aire comprimido generado por 

el WEC para impulsar una turbina o un motor neumático. El aire comprimido se expande 

en la turbina, generando energía mecánica que se convierte en energía eléctrica a través 

de un generador [4]. 

El uso de tecnologías WEC y PTO se encuentra en constante evolución, con 

investigaciones en curso para mejorar la eficiencia, la confiabilidad y la capacidad de 

generación de energía de estos sistemas. El objetivo es superar los desafíos técnicos y 

económicos asociados con la captura de energía de las olas para lograr un despliegue más 

amplio y comercial de estas tecnologías [4]. 

Algunos de los principales desafíos que se están abordando en el estado del arte incluyen: 
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 Diseño optimizado: se están llevando a cabo investigaciones para desarrollar 

diseños más eficientes y robustos de dispositivos WEC y sistemas PTO. Esto implica el 

análisis detallado de la interacción entre las olas y los dispositivos, así como el desarrollo 

de modelos matemáticos y herramientas de simulación avanzadas para optimizar el diseño 

[4]. 

 Control y regulación: el control efectivo del WEC y del sistema PTO es esencial para 

maximizar la eficiencia y garantizar la seguridad operativa. Se están investigando 

algoritmos de control adaptativo y técnicas de regulación para optimizar el rendimiento de 

los dispositivos y garantizar una respuesta adecuada a las condiciones cambiantes del 

oleaje [4]. 

 Supervisión y mantenimiento: el monitoreo y el mantenimiento de los dispositivos 

WEC en entornos oceánicos son desafíos importantes. Se están desarrollando sistemas 

de monitoreo remoto y métodos de diagnóstico para detectar y prevenir fallas, así como 

estrategias de mantenimiento predictivo para minimizar los tiempos de inactividad y los 

costos asociados [4]. 

 Integración en la red eléctrica: la integración efectiva de los sistemas WEC en la red 

eléctrica existente es otro aspecto crítico. Se están investigando soluciones para garantizar 

una conexión segura y estable, así como para abordar los desafíos relacionados con la 

intermitencia de la generación de energía de las olas y la gestión de la variabilidad en la 

producción [4]. 

 Aspectos económicos y financieros: a medida que las tecnologías WEC y PTO 

avanzan hacia una mayor comercialización, también se están abordando los desafíos 

económicos y financieros asociados. Se están realizando análisis de viabilidad económica, 

evaluación del costo de la energía generada y exploración de esquemas de financiamiento 

y políticas de incentivos para promover la adopción de estas tecnologías [4].  

La demanda de energía eléctrica en lugares remotos sin acceso a la red nacional, así como 

también la necesidad de una transición de fuentes de energía fósil hacia energía 

renovables ha motivado el desarrollo de tecnología entre otras, la energía eólica, solar, 

undimotriz (de olas marinas), biomasa y geotérmica.  

En el Ecuador, la demanda energética sumado a las políticas locales de las islas Galápagos 

ha generado la necesidad de instalar parques eólicos. A pesar de que las olas tienes 

propiedades aleatorias, son aún más predecibles que el viento [5]. Por lo tanto, ante un 

mayor requerimiento energético renovable y tomando en cuenta que el equilibro del 
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ecosistema debe mantenerse, existe motivación por el uso de energía undimotriz 

sostenible. Las islas se encuentran en una zona geográfica favorable para explotar al 

máximo la energía de las olas marinas, debido a la presencia de olas largas (“𝑠𝑤𝑒𝑙𝑙𝑠”), 

cuya energía es prácticamente constante durante todo el año. 

En la actualidad existen varios conceptos de generadores undimotrices incluyendo 

“𝑜𝑦𝑠𝑡𝑒𝑟”, “𝑝𝑒𝑙𝑎𝑚𝑖𝑠” y “𝑤𝑎𝑣𝑒 𝑑𝑟𝑎𝑔𝑜𝑛”. La madurez de esta tecnología es aún limitada a 

estudios preliminares donde se muestra que económicamente no son viables. Las razones 

principales son el alto costo del desarrollo de prototipos, baja eficiencia y pocas ubicaciones 

geográficas ideales para estas aplicaciones [6]. Adicionalmente, este estudio, permitirá 

exponer una propuesta que responda a la problemática de producción energética en el 

archipiélago de Galápagos mediante el uso de recursos locales con impacto local e 

internacional. 

1.4.1.3 Sistemas PTO: 
El interés se centra en los WEC que utilizan PTO, esto es, el mecanismo que transforma 

la energía undimotriz o cinética de las olas en energía mecánica y finalmente en energía 

eléctrica. Actualmente, existen cuatro tipos de mecanismos utilizan ampliamente la 

conversión de energía a de las olas por PTO: hidráulico de aceite de alta presión, turbinas 

de aire, turbinas de agua y conversión por generador lineal [7]. Se presenta la tabla 1 de 

doble entrada en la que se muestra las ventajas y desventajas de cada uno de ellos. 

Tabla 1. Ventajas y desventajas de los PTO. (Fuente: [7]) 

PTO Ventajas Desventajas Imagen 

PTO 

hidráulico 

de aceite 

de alta 

presión 

-Grandes 

fuerzas pueden 

ser absorbidas. 

-Fluido contaminante 

-Desgaste de sellos 

-Mantenimiento alto 

-Eficiencia baja 

 

[8] 
 
 

Generador 

de turbina 

de aire 

-Oleajes lentos 

son 

convertidos en 

aire de alta 

velocidad. 

-Eficiencia baja de la 

turbina. 

-Fluido de aire 

alternativo. 
 [9] 
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Generador 

de turbina 

hidráulico 

-No existen 

mayores 

desafíos 

ambientales 

pues el fluido 

de trabajo es el 

agua de mar. 

Sin embargo, 

puede haber 

impacto con las 

hélices y los 

peses.  

-El agua de mar es 

corrosiva. 

-El uso de bombas 

de manguera no 

permite una alta 

presión de la entrada 

de agua. 

 

[10] 
 
 

Generador 

lineal 

-Conversión 

directa de la 

energía 

mecánica. 

-Estructura 

más simple. 

-Requiere poderosos 

magnetos debido al 

lento movimiento 

traslacional. 

-La máquina puede 

llegar a ser grande y 

pesada si se desea 

convertir las grandes 

fuerzas de las olas. 

 

 

 
[11] 

 
 
 

 

Los PTO tienen un sin número de elementos mecánicos dependiendo del modelo, los 

cuales están sometidos a cargas estáticas y dinámicas, por lo que es importante analizar 

dichas condiciones y discretizar los fenómenos, por ello a continuación se introduce los 
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distintos criterios de diseños para los elementos mecánicos en cuestión. Sin embargo, se 

tiene en cuenta para este trabajo un PTO para el siguiente WEC propuesto.  

 

Figura 5. WEC PROPUESTO. (Fuente: [12]) 

En la figura 5, se observa el convertidor de energía por olas (WEC) propuesto en el 

proyecto (CEDIA I+D+I-XVII-2022-16-WEC) para las Islas Galápagos como un esquema 

en dos dimensiones. Las masas sumergidas son de geometría cónica y son las encargadas 

de generar la tensión mediante la fuerza de arrastre producida por las olas, la misma que 

es transmitida por el cable hacia la cubierta del elemento flotante, en donde se encontrará 

el sistema de transmisión de potencia (PTO) propuesto. A continuación, se presenta el 

modelo propuesto del PTO.  

 

 

Figura 6. Vista frontal 1 PTO. (Fuente: Propia) 
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Figura 7. Vista frontal 2 PTO. (Fuente: Propia) 

 

Figura 8. Vista lateral PTO. (Fuente: Propia) 

En las figuras 6, 7 y 8 se observan distintas vistas del PTO propuesto, en donde destacan 

los principales elementos como: cremalleras, engranes, trinquetes, eje y rodamientos. 

Cabe recalcar que también se utilizan resortes helicoidales de compresión para evitar 

cargas de impacto con la cubierta. El presente sistema PTO, convierte la energía 

undimotriz de las olas en energía mecánica mediante el uso de cables que transmiten la 

tensión estocástica hacia una caja de cambios compuesta principalmente de un sistema 

de cremallera-engrane y sistema de trinquete. Los cables están sujetos en cada extremo 
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del PTO y conectados con las masas sumergidas cónicas mencionadas anteriormente en 

la figura 5. Desde una vista frontal, el eje siempre gira en sentido antihorario ya que el 

sistema de trinquete permite este giro en un solo sentido dependiendo del movimiento 

traslacional de la cremallera como es muestra en las figuras 6 y 7.  

 

 

Figura 9. Esquema resumido de PTO funcional. (Fuente: [13]) 

En la figura 9 se observa un esquema en dos dimensiones del PTO propuesto con sus 

respectivos resortes de compresión y cables en cada extremo de la caja de cambios. En 

los siguientes subcapítulos se analizan los elementos mecánicos del sistema de 

transmisión de potencia (PTO) como: sistema cremallera-engrane, sistema trinquete-

uñeta, resortes helicoidales de compresión, eje y rodamientos. Para diseñar este sistema 

de toma de fuerza o PTO, es necesario realizar un trabajo considerando las condiciones 

extremas de diseño estático y a fatiga de los distintos elementos mecánicos mencionados.  

 

1.4.2 Diseño para trabajo a fatiga de elementos mecánicos  
Al encontrarse un componente estructural o elemento mecánico sometido a tensiones 

variables en el tiempo puede fracturarse, incluso bajo tensiones mucho menores que 

aquellas que podría soportar bajo la aplicación de una carga estática extrema. Debido a 

que los elementos mecánicos del presente trabajo se encuentran bajo estos escenarios 

dinámicos estocásticos y, en la práctica, sus efectos son más perjudiciales que en los 

escenarios estáticos, vuelve al análisis del fenómeno de fatiga en un estudio de vital 

importancia dentro del diseño mecánico.  
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Considerando las cargas dinámicas y la naturaleza estocástica de las olas, a las que son 

sometidos los elementos mecánicos, se presenta a continuación la tabla 2, una recolección 

de estados de mar de 37 años, en donde se muestra el numero ocurrencias o número de 

estados de mar en función de la altura significativa de ola (Hs) y periodo pico de ola (Tp). 

Es preciso recalcar que cada estado de mar dura aproximadamente 6 horas. 

Tabla 2. Scatter de diagrama de dispersión para las Islas Galápagos -1.8° N, 269° W. 
(Fuente: [13]) 

 

Estos estados de mar representan las cargas a las que están sometidos los elementos 

mecánicos a diseñar ya que cada estado de mar genera distintas magnitudes de fuerzas o 

tensiones. En la siguiente gráfica se tiene un ejemplo de la tensión producida por un estado 

de mar.  

 

Figura 10. Tensión vs tiempo. (Tp=13 [seg] y Hs=1.5 [m]) (Fuente: Propia) 

En la figura 10 se presenta la gráfica de la tensión dinámica resultante vs el tiempo, que 

proviene del resultado de la simulación de una barcaza con dos masas sumergidas 

generando arrastre, esto en una fracción de estado de mar con el mayor número de 

ocurrencias dentro del scatter, que es con Tp=13 [seg] y Hs=1.5 [m]. Cabe recalcar que en 

le gráfica no se ha considerado el estado transitorio inicial.  

Por ello en este apartado, se revisa algunos métodos comunes que se utilizan dentro del 

diseño para el trabajo a fatiga de elementos mecánicos del PTO.  
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1.4.2.1 Diseño preliminar de rueda dentada a fatiga según la AGMA: 
La Asociación Estadounidense de Fabricantes de Engranes (AGMA, por sus siglas en 

inglés), es reconocida por establecer normas y estándares para el diseño, fabricación y 

aplicación de engranajes [14]. 

Se considera que una falla por flexión ocurre cuando el esfuerzo significativo del diente es 

igual o mayor al límite de resistencia a la fatiga por flexión y una falla superficial, cuando el 

esfuerzo significativo de contacto es igual o mayor al límite de resistencia a la fatiga 

superficial [14]. 

Para el diseño de ruedas dentadas o engranes a fatiga, se puede realizar un diseño 

preliminar por la metodología del AGMA en donde se tiene las ecuaciones para el cálculo 

de esfuerzos y esfuerzos admisibles o resistencias, sea para fatiga por flexión o fatiga por 

picadura (fatiga superficial). A continuación, se presentan las ecuaciones para el diseño a 

fatiga por flexión, ver ecuación (1) y ecuación (2) [14]: 

𝜎 =  𝑊  𝐾 𝐾 𝐾  
1

𝑏𝑚
 
𝐾 𝐾

𝑌
 

𝐄𝐜𝐮𝐚𝐜𝐢ó𝐧 𝟏: Esfuerzo a la fatiga por flexión [MPa] [14]. 

Donde, en base al sistema internacional SI, se tienen las siguientes variables: 

 𝑊 : carga tangencial transmitida [N]. 

 𝑏: ancho de la cara del engranaje [mm]. 

 𝑚 : módulo métrico transversal . 

Y los factores de diseño (K≥1), Los factores de diseño son mayores o iguales que la unidad, 

debido a que están presentes para aumentar el esfuerzo a la fatiga por flexión: 

 𝐾 : factor de sobrecarga [adimensional]. 

 𝐾 : factor dinámico [adimensional]. 

 𝐾 : factor de tamaño [adimensional]. 

 𝐾 : factor de distribución de la carga [adimensional]. 

 𝐾 : factor del espesor del aro [adimensional]. 

 𝑌 : factor geométrico de resistencia a la flexión (que incluye el factor de 

concentración de esfuerzo en la raíz del entalle 𝐾 ) 
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𝜎 =
𝑆

𝑆
 

𝑌

𝑌 𝑌
 

𝐄𝐜𝐮𝐚𝐜𝐢ó𝐧 𝟐: Esfuerzo admisible o resistencia a la fatiga por flexión [MPa] [14]. 

Donde, en base al sistema internacional SI, se tienen las siguientes variables: 

 𝑆 : resistencia admisible a la fatiga por flexión [MPa] o . 

 𝑆 : factor de seguridad a la fatiga por flexión [adimensional]. 

 𝑌 : factor de número de ciclos de esfuerzos de resistencia a la flexión 

[adimensional]. 

 𝑌 : factor de temperatura [adimensional]. 

 𝑌 : factor de confiabilidad [adimensional]. 

 

También hay que diseñar para fatiga superficial en donde el mecanismo de falla es la 

picadura, por lo que a continuación se presentan las ecuaciones para el diseño a fatiga 

superficial, ver ecuaciones (3) y ecuación (4): 

𝜎 =  𝑍 𝑊 𝐾 𝐾 𝐾
𝐾

𝑑 𝑏
 
𝑍

𝑍
  

𝐄𝐜𝐮𝐚𝐜𝐢ó𝐧 𝟑: Esfuerzo a la fatiga superficial [MPa] [14]. 

Donde, en base al sistema internacional SI, 𝑍  es un coeficiente elástico [√ MPa], [    ],  

𝑍  es un factor de condición superficial que aún no está del todo definido por el AGMA 

[adimensional],  𝑍  es el factor geométrico de resistencia al contacto [adimensional] y 𝑑  

es el diámetro de paso del piñón (en este caso la cremallera) [mm]. Las demás variables, 

son los factores de diseño ya conocidos de la ecuación (1). 

 

𝜎 , =
𝑆

𝑆
 
𝑍 𝑍

𝑌 𝑌
 

𝐄𝐜𝐮𝐚𝐜𝐢ó𝐧 𝟒: Esfuerzo admisible o resistencia a la fatiga superficial [MPa] [14]. 
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Donde, en base al sistema internacional SI, se tienen las siguientes variables: 

 𝑆 : resistencia admisible a la fatiga superficial [MPa] o . 

 𝑆 : factor de seguridad a la fatiga superficial [adimensional]. 

 𝑍 : factor de número de ciclos de esfuerzos de resistencia a la picadura 

[adimensional]. 

 𝑍 : factor de relación de dureza [adimensional]. 

 𝑌 : factor de temperatura [adimensional]. 

 𝑌 : factor de confiabilidad [adimensional]. 

Debido a la naturaleza estocástica de las olas, como se menciona al comienzo de este 

subcapítulo 1.4.2, es necesario calcular el daño por fatiga acumulado, utilizando algunos 

métodos y reglas para diseño a fatiga estocástica. 

 

1.4.2.2 Diseño de rueda dentada a fatiga estocástica (Método RFC y Regla de Miner): 
El diseño a fatiga para cargas dinámicas armónicas no es suficiente para cuando se tienen 

cargas dinámicas estocásticas, por lo que es importante implementar métodos adicionales 

para cuantificar el daño por fatiga acumulado por estos esfuerzos estocásticos.  

Método de conteo de lluvias (RFC) 

El método RFC es un método de conteo de rangos de esfuerzos estocásticos, desde el 

punto de vista del daño por fatiga, las amplitudes de las cargas son más significativas que 

las cargas medias [15].  
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Figura 11. Método RFC. (Fuente: [15]) 

El método de conteo de lluvias o método RFC se define a través del siguiente proceso: 

1) Se debe tomar un valle o un pico inicialmente y trazar una trayectoria de flujo 

línea como de lluvia.  

2) Poner el plano vertical (opcional) y avanzar hasta el próximo valle o pico 

según corresponda de mayor magnitud. Cada avance se cuenta como medio ciclo o 

0.5 ciclos y se anota el rango de esfuerzos comprendido en dicho intervalo.  

3) Avanzar así en orden sucesivamente con cada valle y pico de la gráfica 

estocástica.  

4) Si la trayectoria de flujo se toca con otro ya trazada, la trayectoria de flujo se 

detiene.  

 

Regla de Miner (Cálculo de daño por fatiga) 

El método más usado para cargas estocásticas es el método o regla de Miner debido a su 

sencillez de cálculo. Este modelo se basa en dos supuestos: 
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Figura 12. Representación del método Regla de Miner. (Fuente: [16]) 

 

1) La aplicación de 𝑑 , que es el daño por fatiga para un rango de esfuerzo 

específicos i, y es igual a una fracción de vida igual al cociente 𝑛 /𝑁  , donde 𝑛  es el 

número de ciclos consumidos y 𝑁  es el número de ciclos a rotura en un ensayo de 

amplitud constante, efectuado en las mismas condiciones de carga media y amplitud 

de carga. 

𝑑 =  
𝑛

𝑁
   

𝐄𝐜𝐮𝐚𝐜𝐢ó𝐧 𝟓: Daño por fatiga para un rango de esfuerzo especifico i [adimensional] [16]. 

2) El fallo del componente se producirá cuando la suma de todas estas 

fracciones de vida alcance la unidad. 

𝐷 =  𝑑 =  
𝑛𝑖

𝑁𝑖
= 1 

𝐄𝐜𝐮𝐚𝐜𝐢ó𝐧 𝟔: Daño por fatiga acumulado para el fallo [adimensional] [16]. 

Aquí se utiliza el diagrama S-N que es el diagrama esfuerzo vs número de ciclos que puede 

soportar para el fallo un material en específico, en este caso se presenta un diagrama S-N 

para un acero AISI SAE 4340 en la figura 13, que obedece a  

∆𝜎 = 2 ∗ (1465.1 ∗ 𝑁𝑖 . ) [17]. 
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Figura 13. Diagrama S-N Acero AISI SAE 4340. (Fuente: [17]) 

El diagrama S-N presente en la figura 13, corresponde al del material propuesto para el 

diseño las ruedas dentadas del PTO. Dicho material tiene un proceso de tratamiento 

térmico de nitrurado (aceros endurecidos completamente). Y para el uso la misma en 

conjunto con el Método RFC y calcular el daño acumulado por fatiga por la regla de Miner, 

es necesario comprender como trabaja el diente del engrane bajo estas condiciones de 

carga. A continuación, se presenta como actúan los esfuerzos sobre el diente y las 

ecuaciones para transformar la carga directa en esfuerzos. 

 

Figura 14. Esquema del sistema cremallera-engrane. (Fuente: [14]) 
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Figura 15. Esquema de diente de engrane recto sometido a una carga. (Fuente: [14]) 

El método tradicional, conocido como "viga en voladizo" o "viga en cantilever", es un 

enfoque simplificado utilizado para el análisis de engranajes como se muestra en la figura 

15. Este método asume que el diente del engrane se comporta como una viga en voladizo 

sujeta en un extremo y cargada en el otro. El análisis mediante este método es una 

aproximación simplificada que se utiliza para calcular los esfuerzos y deformaciones en los 

dientes del engrane. En este método se consideran algunos aspectos principales como la 

geometría del engrane, carga aplicada, longitud efectiva o altura del diente y propiedades 

del material [14]. Y las ecuaciones que modelan este sistema son:  

𝜎 =
𝑀

𝑡
2

𝐼
  

𝐄𝐜𝐮𝐚𝐜𝐢ó𝐧 𝟕: Esfuerzo nominal [MPa] [14]. 

Donde, en base al sistema internacional SI, 𝑀  es el momento flector máximo [Nmm], t 

es el espesor del diente [mm], 𝐼  es el segundo momento de área o momento de inercia de 

área [𝑚𝑚 ]. 

 

𝑀 = 𝑊 ∗ 𝑙  

𝐄𝐜𝐮𝐚𝐜𝐢ó𝐧 𝟖: Momento flector máximo [𝑁𝑚𝑚] [14]. 

Donde, 𝑊  es la carga tangencial transmitida al diente [N] y 𝑙 es la longitud efectiva o altura 

del diente [mm]. 
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𝐼 =
𝑏𝑡

12
  

𝐄𝐜𝐮𝐚𝐜𝐢ó𝐧 𝟗: Segundo momento de área para una barra rectangular [𝑚𝑚 ] [14]. 

Donde b, es el ancho de cara del diente [mm] y t ya se mencionó en la ecuación (7). 

 

𝜎 = 𝐾𝑡 ∗ 𝜎   

𝐄𝐜𝐮𝐚𝐜𝐢ó𝐧 𝟏𝟎: Esfuerzo real [MPa] [14]. 

Donde 𝜎 , es el esfuerzo nominal de la ecuación (7) y 𝐾𝑡 es el factor de concentración de 

esfuerzo estático para una barra rectangular con filete en flexión [adimensional]. 

Así de esta manera se puede fusionar la metodología RFC con el diagrama S-N y calcular 

el daño por fatiga acumulado utilizando la regla de Miner.  

1.4.2.3 Diseño del sistema trinquete-uñeta: 
El ratchet o trinquete es un mecanismo utilizado para permitir el movimiento en una 

dirección mientras bloquea o impide el movimiento en la dirección opuesta tal y como se 

muestra en las figuras 6 y 7 del PTO. Se destaca algunos puntos importantes sobre el 

trinquete: 

1. Funcionamiento: un ratchet consta de un engranaje con dientes inclinados y una 

palanca o mango que se engancha en los dientes del engranaje. Cuando se aplica una 

fuerza en la dirección deseada, los dientes del engranaje permiten el movimiento suave. 

Sin embargo, cuando se aplica una fuerza en la dirección opuesta, los dientes del 

engranaje se bloquean, evitando el movimiento en esa dirección. 

2. Uso principal: el ratchet se utiliza para convertir el movimiento rotacional 

bidireccional en un movimiento unidireccional. Es especialmente útil en situaciones donde 

se requiere un control preciso, seguridad o para evitar el retroceso involuntario. 

3. Diseño: los ratchets están diseñados con dientes inclinados que se enganchan con 

la palanca o mango en un ángulo específico. Estos dientes están espaciados de manera 

que permiten el movimiento en una dirección mientras bloquean el movimiento en la 

dirección opuesta. 

4. Mecanismo de trinquete reversible: algunos ratchets tienen un mecanismo 

reversible que permite cambiar la dirección de bloqueo. Esto se logra mediante la 

activación de un interruptor o palanca en el ratchet, lo que permite que los dientes del 
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engranaje se muevan en la dirección opuesta y bloqueen el movimiento en la nueva 

dirección seleccionada. 

5. Mantenimiento: los ratchets requieren un mantenimiento adecuado para garantizar 

su buen funcionamiento. Esto puede incluir la limpieza regular, la lubricación de los dientes 

y el mecanismo, y la inspección de los componentes desgastados o dañados. 

6. Seguridad: es importante seguir las instrucciones de uso y precauciones de 

seguridad al utilizar herramientas o equipos que incorporan un ratchet. Esto puede incluir 

la aplicación adecuada de la fuerza, evitar el uso de extensiones, y verificar regularmente 

el estado del ratchet para detectar posibles fallas o daños. 

 

Figura 16. Sistema trinquete-uñeta. (Fuente: [18]) 

Debido a la geometría idéntica que tiene este sistema a la de una rueda dentada y de sus 

dientes como se muestra en la figura 16, para simplificar el diseño a fatiga por flexión y 

contacto mecánico, se considera este sistema de trinquete-uñeta como un sistema de 

cremallera-engrane en donde la metodología y ecuaciones de diseño serán las mismas.  

 

1.4.2.4 Diseño a fatiga de resortes helicoidales de compresión: 
Los resortes helicoidales son elementos mecánicos utilizados ampliamente en una 

variedad de aplicaciones para almacenar y liberar energía elástica, en este caso, se lo usa 

para pre-comprimir una viga en donde se asientan las cremalleras como se muestra en la 

figura 9. Se destaca algunos puntos importantes que se debe tener a consideración sobre 

los resortes helicoidales: funcionamiento, geometría, constante de rigidez del resorte, factor 

de diseño y material[19].  
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Figura 17. Esquema de resorte. (Fuente: [20], [14]) 

En la figura 17, se muestra los parámetros principales a considerar en el diseño de resortes. 

Cabe recalcar que al muelle también se lo puede llamar espira. Utilizando los parámetros 

de la figura 17, a continuación, se muestran las ecuaciones para el diseño a fatiga de 

resortes helicoidales de compresión en base al sistema internacional SI: 

𝜏 =
8𝐹𝐷𝐾

𝜋𝑑
 

𝐄𝐜𝐮𝐚𝐜𝐢ó𝐧 𝟏𝟏: Esfuerzo cortante [MPa] [14]. 

Donde, F es la fuerza de compresión [N], D el diámetro de la espira [mm], 𝐾  el factor de 

Bergsträsser de corrección por curvatura [adimensional] y d el diámetro del alambre [mm]. 

 

𝜏 =
𝜏 − 𝜏

2
 

𝐄𝐜𝐮𝐚𝐜𝐢ó𝐧 𝟏𝟐: Esfuerzo alternante [MPa] [14]. 

Donde, 𝜏  y 𝜏  son los esfuerzos cortantes máximos y mínimos respectivamente 

[MPa]. 

 

 

 

 



22 

𝜏 =
𝜏 + 𝜏

2
 

𝐄𝐜𝐮𝐚𝐜𝐢ó𝐧 𝟏𝟑: Esfuerzo medio [MPa] [14]. 

Donde, 𝜏  y 𝜏  son los esfuerzos cortantes máximos y mínimos respectivamente 

[MPa]. 

 

𝑆 = 0.67𝑆  

𝐄𝐜𝐮𝐚𝐜𝐢ó𝐧 𝟏𝟒: Módulo de ruptura por torsión o límite de resistencia último al corte [MPa] [14]. 

Donde, 𝑆  es el esfuerzo último a la tensión [MPa]. 

 

𝑆 =
𝑆

1 −
𝑆
𝑆

 

𝐄𝐜𝐮𝐚𝐜𝐢ó𝐧 𝟏𝟓: Límite de resistencia a a fatiga en corte [MPa] [14]. 

Donde, 𝑆  y 𝑆  son los componentes de la resistencia a la fatiga de vida infinita [MPa] y  

𝑆  es el límite de resistencia último al corte de la ecuación (14). Cabe recalcar que se toma 

en cuenta el criterio de falla para fatiga de Goodman Modificado. 

 

𝑛 =
1

𝜏
𝑆

+
𝜏
𝑆

 

𝐄𝐜𝐮𝐚𝐜𝐢ó𝐧 𝟏𝟔: Factor de seguridad a fatiga − Goodman Modificado [adimensional] [14]. 

Donde, 𝜏  es el esfuerzo alternante de la ecuación (12), 𝜏  es el esfuerzo medio de la 

ecuación (13), 𝑆  es el limite de resistencia a la fatiga de la ecuación (15) y 𝑆  es el límite 

de resistencia último al corte de la ecuación (14). Cabe recalcar que también se toma en 

cuenta el criterio de falla para fatiga de Goodman Modificado.  
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1.4.2.5 Diseño a fatiga de ejes:  
Los ejes son elementos mecánicos muy importantes dentro de los mecanismos ya que son 

los encargados de transmitir la energía o potencia de un punto a otro además de 

transformar el movimiento, en este caso, movimiento traslacional estocástico en rotacional 

unidireccional.  

 

Figura 18. Esquema de eje. (Fuente: [21]) 

En la figura 18, se muestra el esquema de un eje con sus tres partes principales, 1-chaveta 

y chavetero, 2-eje, 3-rueda dentada de transmisión de potencia. 

Para el respectivo diseño a fatiga de un eje, se presentan las ecuaciones a continuación 

para el sistema internacional SI:  

𝜎 = 𝐾𝑓 ∗ 𝜎  

𝐄𝐜𝐮𝐚𝐜𝐢ó𝐧 𝟏𝟕: Esfuerzo normal máximo [MPa] [14]. 

En donde, Kf es el factor de concentración de esfuerzo para flexión en fatiga [adimensional] 

y 𝜎 es el esfuerzo normal máximo nominal [MPa]. 

 

𝜏 = 𝐾𝑓𝑠 ∗ 𝜏  

𝐄𝐜𝐮𝐚𝐜𝐢ó𝐧 𝟏𝟖: Esfuerzo cortante máximo [MPa] [14]. 

En donde, Kfs es el factor de concentración de esfuerzo para corte en fatiga [adimensional] 

y 𝜏  es el esfuerzo cortante máximo nominal [MPa]. 
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𝜎 = 𝜎 𝑓𝑙𝑒𝑥𝑖𝑜𝑛 +  
𝜎 𝑎𝑥𝑖𝑎𝑙

0.85
+ 3(𝜏 )  

𝐄𝐜𝐮𝐚𝐜𝐢ó𝐧 𝟏𝟗: Esfuerzo equivalente de Von Mises alternante [MPa] [14]. 

En donde, 𝜎 𝑓𝑙𝑒𝑥𝑖𝑜𝑛 es el esfuerzo alternante por flexión [MPa], 𝜎 𝑎𝑥𝑖𝑎𝑙 es el esfuerzo 

alternante axial [MPa] y 𝜏  es el esfuerzo alternante cortante [MPa]. 

 

𝜎 = [[𝜎 𝑓𝑙𝑒𝑥𝑖𝑜𝑛 +  𝜎 𝑎𝑥𝑖𝑎𝑙] + 3(𝜏 ) ]  

𝐄𝐜𝐮𝐚𝐜𝐢ó𝐧 𝟐𝟎: Esfuerzo equivalente de Von Mises medio [MPa] [14]. 

En donde, 𝜎 𝑓𝑙𝑒𝑥𝑖𝑜𝑛 es el esfuerzo medio por flexión [MPa], 𝜎 𝑎𝑥𝑖𝑎𝑙 es el esfuerzo medio 

axial [MPa] y 𝜏  es el esfuerzo medio cortante [MPa]. 

 

𝑆 = 𝑘 𝑘 𝑘 𝑘 𝑘 𝑘 𝑆  

𝐄𝐜𝐮𝐚𝐜𝐢ó𝐧 𝟐𝟏: Límite de resistencia a la fatiga del elemento mecánico [MPa] [14]. 

En donde intervienen los factores de marin o factores de reducción de resistencia a la fatiga 

(k≤1) [adimensionales], 𝑘  es el factor de condición superficial, 𝑘  es el factor de tamaño, 

𝑘  es el factor de carga, 𝑘  es el factor de temperatura, 𝑘  es el factor de confiabilidad, 𝑘  

es el factor de efectos varios (puede relacionarse con el factor de concentración de 

esfuerzo a la fatiga 𝐾 ) y 𝑆  es el límite de resistencia a la fatiga de la probeta [MPa].  

 

𝑆 = 0.5𝑆    𝑠𝑖   𝑆 ≤ 1400 [𝑀𝑃𝑎] 

𝐄𝐜𝐮𝐚𝐜𝐢ó𝐧 𝟐𝟐: Límite de resistencia a la fatiga de la probeta [MPa] [14]. 

Donde, 𝑆  es el esfuerzo último a la tensión [MPa]. 

 

𝑛 =
1

𝜎
𝑆

+
𝜎
𝑆

 

𝐄𝐜𝐮𝐚𝐜𝐢ó𝐧 𝟐𝟑: Factor de seguridad a fatiga − Goodman Modificado [adimensional] [14]. 
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Donde, 𝜎  es el esfuerzo de Von Mises alternante de la ecuación (19), 𝜎  es el esfuerzo 

de Von Mises medio de la ecuación (20), 𝑆  es el limite de resistencia a la fatiga del 

elemento mecánico de la ecuación (21) y 𝑆  es esfuerzo último a la tensión [MPa]. Cabe 

recalcar que se toma en cuenta el criterio de falla para fatiga de Goodman Modificado.  

El diseño a fatiga tanto para resortes y ejes requiere un análisis preliminar estático para 

verificación, esto se analiza en el siguiente subcapítulo.  

 

1.4.3 Diseño estático de elementos mecánicos  
Los elementos mecánicos previamente a realizar un diseño dinámico o a fatiga, se realiza 

un diseño estático inicial para verificar su comportamiento sometido a cargas estáticas ya 

que sería lo primero a tener que soportar antes de ser sometido a cargas dinámicas. A 

continuación, se revisan algunos métodos y se plantean ecuaciones para el diseño estático 

de resortes y ejes.  Además de la teoría de falla para el diseño estático para resortes y 

ejes.  

 

1.4.3.1 Diseño estático de resortes helicoidales de compresión: 
Para el diseño estático de resortes helicoidales es importante tener en cuenta el esfuerzo 

sometido del resorte y su resistencia para poder obtener un factor de seguridad estático 

[14].  

A continuación, se presentan las ecuaciones necesarias para el diseño estático de resortes 

helicoidales de compresión para el sistema internacional SI, considerando los parámetros 

de la figura 17:  

𝐾 =
𝐹

∆𝑥
 

𝐄𝐜𝐮𝐚𝐜𝐢ó𝐧 𝟐𝟒: Constante de rigidez del resorte [N/mm] [14]. 

Donde, F es la fuerza de compresión [N], ∆𝑥 es el desplazamiento debido a la fuerza del 

resorte [mm]. 

 

𝐶 =
𝐷

𝑑
 

𝐄𝐜𝐮𝐚𝐜𝐢ó𝐧 𝟐𝟓: Indice del resorte [adimensional] [14]. 
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Donde, D es el diámetro de la espira [mm] y d el diámetro del alambre [mm]. Considerar un 

índice del resorte en el intervalo de 4-12, valores menores al intervalo el elemento es muy 

esbelto y puede pandear [14].  

 

𝑁 =
𝑑 𝐺

8𝐷 𝐾
 

𝐄𝐜𝐮𝐚𝐜𝐢ó𝐧 𝟐𝟔: Número de espiras [#espiras] [14]. 

Donde, G es el módulo de rigidez [MPa], K es la constante de rigidez del resorte de la 

ecuación (24) y las demás variables son los diámetros ya mencionados del alambre y la 

espira [mm].  

 

𝑆 =
𝐴

𝑑
 

𝐄𝐜𝐮𝐚𝐜𝐢ó𝐧 𝟐𝟕: Esfuerzo último a la tensión [MPa] [14]. 

Donde, A [𝑀𝑃𝑎 ∗ 𝑚𝑚 ] y m [adimensional] son constantes que dependen del material, d 

es el diámetro del alambre [mm].  

 

𝐾 =
4𝐶 + 2

4𝐶 − 3
 

𝐄𝐜𝐮𝐚𝐜𝐢ó𝐧 𝟐𝟖: Factor de Bergsträsser de corrección por curvatura [adimensional] [14]. 

Donde, C es el índice del resorte de la ecuación (25).  

 

𝑛 =
𝑆

𝜏
 

𝐄𝐜𝐮𝐚𝐜𝐢ó𝐧 𝟐𝟗: Factor de seguridad estático [adimensional] [14]. 

Donde, 𝑆  es el esfuerzo de fluencia al corte que igual depende del material [MPa] y 𝜏  

es el esfuerzo cortante máximo que resulta de la ecuación (11) [MPa]. Cabe recalcar que 

para el cálculo del esfuerzo de fluencia al corte 𝑆  se considera la teoría de falla estática 

de la energía de distorsión [14].  

 



27 

1.4.3.2 Diseño estático de ejes:  
Para el diseño estático de ejes, hay que considerar la combinación de esfuerzos básicos 

con el esfuerzo equivalente de Von Mises, utilizando la teoría de falla estática de la energía 

de distorsión, para luego con la resistencia del material, obtener un factor de seguridad 

estático [14].  

 

Figura 19. Esquema de eje con coordenadas. (Fuente: Propia) 

Para el diseño estático de ejes se presentan las siguientes ecuaciones en base al sistema 

internacional SI:  

𝜎 =
𝑀 𝐶

𝐼
 

𝐄𝐜𝐮𝐚𝐜𝐢ó𝐧 𝟑𝟎: Esfuerzo normal máximo nominal [MPa] [14]. 

Donde, 𝑀  es el momento flector máximo resultante en la zona crítica [Nmm], C es la 

distancia de la fibra más extrema del eje al eje neutro [mm] e I es el segundo momento de 

área para del eje [𝑚𝑚 ].  

 

𝜏 =
𝑇𝐶

𝐽
 

𝐄𝐜𝐮𝐚𝐜𝐢ó𝐧 𝟑𝟏: Esfuerzo cortante máximo nominal [MPa] [14]. 

Donde, T es el momento torsor máximo resultante en la zona crítica [Nmm], C es la 

distancia de la fibra más extrema del eje al eje neutro [mm] y J es el momento polar de 

inercia del eje [𝑚𝑚 ].  

 

𝐼 =
𝜋∅

64
 

𝐄𝐜𝐮𝐚𝐜𝐢ó𝐧 𝟑𝟐: Segundo momento de area para un eje [𝑚𝑚 ] [14]. 

Donde, ∅ es el diámetro del eje [mm].  
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𝐽 =
𝜋∅

32
 

𝐄𝐜𝐮𝐚𝐜𝐢ó𝐧 𝟑𝟑: Momento polar de inercia para un eje [𝑚𝑚 ] [14]. 

Donde, ∅ es el diámetro del eje [mm].  

 

𝜎 = 𝐾𝑡 ∗ 𝜎  

𝐄𝐜𝐮𝐚𝐜𝐢ó𝐧 𝟑𝟒: Esfuerzo normal máximo [MPa] [14]. 

En donde, Kt es el factor de concentración de esfuerzo para flexión estático [adimensional] 

y 𝜎  es el esfuerzo normal máximo nominal de la ecuación (30). 

 

𝜏 = 𝐾𝑡𝑠 ∗ 𝜏  

𝐄𝐜𝐮𝐚𝐜𝐢ó𝐧 𝟑𝟓: Esfuerzo cortante máximo [MPa] [14]. 

En donde, Kts es el factor de concentración de esfuerzo para corte estático [adimensional] 

y 𝜏  es el esfuerzo cortante máximo nominal de la ecuación (31). 

 

𝜎 = [(𝜎 ) − 𝜎 𝜎 + 𝜎 + 3 𝜏 ]  

𝐄𝐜𝐮𝐚𝐜𝐢ó𝐧 𝟑𝟔: Esfuerzo equivalente de Von Mises [MPa] [14]. 

Donde, 𝜎  , 𝜎  y 𝜏  son esfuerzos básicos provenientes de los esfuerzos nominales 

analizados en un elemento diferencial de su correspondiente sección crítica [MPa].  

 

𝑛 =
𝑆

𝜎
 

𝐄𝐜𝐮𝐚𝐜𝐢ó𝐧 𝟑𝟕: Factor de seguridad estático [adimensional] [14]. 

Donde, 𝑆  es el límite de resistencia a la fluencia o esfuerzo de fluencia [MPa] y 𝜎  es el 

esfuerzo equivalente de Von Mises de la ecuación (36) [MPa]. La teoría de falla estática de 

la energía de distorsión es un método sencillo de calcular factores de seguridad estáticos.  
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1.4.4 Método de selección de rodamientos (Manual SKF) 
Para la selección de rodamientos, es importante conocer las cargas a las que este sometido 

dicho elemento ya que en función de esto se realiza un proceso de selección en donde 

destaca el modelo y diseño del rodamiento. Y para ello se toma como guía el catálogo o 

manual SKF y el Libro en Diseño de Ingeniería Mecánica de Shigley Capítulo 11. Las 

cargas en rodamientos pueden ser axiales, radiales o combinadas, como se muestra en la 

figura 20. Estas cargas se combinan para ser comparadas con la capacidad de carga. La 

combinación de cargas se denomina carga dinámica equivalente (P) que se la calcula y se 

la compara con la capacidad de carga dinámica (C) que se obtiene de tablas en el catálogo. 

 

Figura 20. Esquema de tipos de cargas en rodamientos. (Fuente: [22]) 

Por otro lado, se tiene también las principales partes de los rodamientos en la figura 21. 

 

Figura 21. Rodamiento y sus principales partes. (Fuente: [14]) 

A continuación, se muestran las ecuaciones con las que se puede seguir la metodología 

de selección de rodamientos en base al sistema internacional SI:  
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𝐹 𝐹

𝐶
 

𝐄𝐜𝐮𝐚𝐜𝐢ó𝐧 𝟑𝟖: Factor de comparación [adimensional] [23]. 

En donde, 𝐹  es un factor de calculo que se lo encuentra en tablas [adimensional], 𝐹  es la 

caga axial [N] y 𝐶  es la capacidad de carga estática que igual se lo encuentra en tablas 

[N]. Este factor se compara con otro factor tabulado que depende del tipo de juego del 

rodamiento seleccionado.  

 

𝑃 = 𝑋𝐹 + 𝑌𝐹  

𝐄𝐜𝐮𝐚𝐜𝐢ó𝐧 𝟑𝟗: Carga dinámica Equivalente [N] [23]. 

En donde, X es el factor de carga radial [adimensional], Y es el factor de carga axial 

[adimensional], 𝐹  es la carga radial [N] y 𝐹  es la caga axial [N]. Los factores de carga 

vienen en tablas en función del tamaño y modelo del rodamiento.  

 

𝐿 ℎ =
10

60𝑛
𝐿  

𝐄𝐜𝐮𝐚𝐜𝐢ó𝐧 𝟒𝟎: Calculo de horas de servicio del rodamiento [horas] [23]. 

Donde, n es la velocidad promedio del eje en el rodamiento [rpm] y 𝐿  es un factor de 

ajuste.  

 

𝐿 = (
𝐶

𝑃
)  

𝐄𝐜𝐮𝐚𝐜𝐢ó𝐧 𝟒𝟏: Factor de ajuste [adimensional] [23]. 

Donde, C es la capacidad de carga dinámica [N], P es la carga dinámica equivalente [N] y 

𝜌 es un factor constante que depende si el rodamiento es de bolas esféricas (𝜌=3) o rodillos 

cilíndricos (𝜌 = ) [adimensional].  
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2. METODOLOGÍA  

Para la realización de este trabajo se ha implementado un flujograma sobre la metodología 

a seguir: 

 

Figura 22. Flujograma de Metodología. (Fuente: Propia) 

 

 

2.1 Paso 1: Análisis de Alternativas del PTO 

Para el presente proyecto, inicialmente se realiza un análisis de alternativas para el 

mecanismo o sistema de transmisión de potentica (PTO), a continuación, se presentan las 

alternativas de PTO:  
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Tabla 3. Análisis de alternativas del PTO. (Fuente: Propia) 

Alternativa

s 
Nombre Ventaja Desventaja Modelo 

1 

Convertidor 

de 

movimiento 

lineal 

bidireccional 

en rotacional 

unidirecciona

l (sistema 

cremallera-

engrane) 

Permite 

continuar 

con el 

movimiento 

unidirecciona

l del eje, sin 

cumplir una 

carrera 

completa de 

la 

cremallera.  

No soporta 

grandes 

magnitudes 

de carga.  

 

2 

Mecanismo 

de barra 

cilíndrica con 

seguidor 

Diseño 

compacto. 

Mucha 

fricción y 

perdida de 

energía por 

contacto 

mecánico. 

 

3 

Mecanismo 

cremallera-

piñón con 

tornillo sin 

fin. 

Fácil de 

diseñar. 

No realiza el 

movimiento 

rotacional 

unidireccional

y genera 

muchas 

fuerzas 

parásitas 

(fricción y 

axiales).  
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Analizando las alternativas de la tabla 3, la solución más viable tanto desde el punto de 

vista del diseño mecánico y funcional es la alternativa 1. Por lo que se procede a realizar 

el diseño y selección de elementos mecánicos para ese PTO.  

2.2 Paso 2: Diseño y Selección de elementos mecánicos del 

PTO 

Considerando los elementos mecánicos del PTO de la alternativa seleccionada que son: 

sistema cremallera-engrane, sistema trinquete-uñeta, resortes, eje y rodamientos. Se 

analiza la metodología de diseño partiendo de las fuerzas máximas en condiciones 

extremas de la simulación del scatter de diagrama de dispersión.   

2.2.1 Scatter de diagrama de dispersión 
Como se observa en la figura 10, el comportamiento estocástico en el estado estable la 

máxima tensión resultante es de 64.6 [Tnf], sin embargo, existen condiciones extremas con 

fuerzas máximas que se aproximan a las 100 [Tnf] como lo es en el caso del estado de mar 

con Tp=13 [seg] y Hs=3 [m], como se muestra en la figura 23.  

 

Figura 23. Tensión vs tiempo. (Tp=13 seg y Hs=3 m) (Fuente: Propia) 

En la figura 23, se muestra la tensión resultante máxima de 92.6 [Tnf], considerando de 

igual manera que en la figura 10 solo el estado estable. Por lo que redondeando a 100 

[Tnf], se procede a realizar el diseño mecánico estático para esta magnitud de tensión 

máxima. Mientras que para el diseño a fatiga se considera el promedio más dos 

desviaciones estándar, lo que resulta ser 37.2 [Tnf].  

 

2.2.2 Diseño preliminar del sistema cremallera-engrane y trinquete-
uñeta a fatiga  

Aplicando la metodología del AGMA para diseño preliminar a fatiga de ruedas dentadas, 

se realiza dos diseños preliminares, una para el sistema cremallera engrane y otro para el 

sistema trinquete-uñeta. Cabe recalcar que para implementar dicho diseño se realizan 

varias asunciones como por ejemplo el hecho de no tener un sistema piñón-engrane sino 
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más bien un sistema cremallera-engrane, para poder considerar dicha cremallera como un 

piñón o engrane recto se requiere asumir un diámetro de paso infinitamente grande [24]. 

Además de ello, se consideran 5 cajas de engranes o cambios en paralelo para reducir la 

carga transmitida y por consiguiente el tamaño de las ruedas dentadas. 

2.2.2.1 Diseño preliminar del sistema cremallera-engrane: 
Para el cálculo del esfuerzo a la fatiga por flexión, utilizando la ecuación (1), considerando 

W=37.2x10^4 [N] dividida en 5 cajas de engranes y con un ángulo de presión normal de 

20°, 𝑊 =6.99*10^4 [N], dg=0.6 [m], Ko=1.5, Kv=1.05, Ks=1.71, Kh=1.2, Kb=1, Yj=0.64 y 

mt=12 (para el cálculo de los factores de diseño, hay que tomar en cuenta que son dientes 

coronados, impacto ligero-moderado, engrane centrado en el eje, con tratamiento térmico 

de nitrurado, 99.9% de confiabilidad, temperatura de trabajo menor a 120°C y diseño para 

aproximadamente N=10^8 ciclos). 

𝜎 =  𝑊  𝐾 𝐾 𝐾  
1

𝑏𝑚
 
𝐾 𝐾

𝑌
 

𝜎 =
7562174078957875

255886098432 ∗ 𝑏
 [𝑀𝑃𝑎] 

Utilizando la ecuación (2), se calcula el esfuerzo admisible a la fatiga por flexión. Teniendo 

St=329.74 [MPa], Yn=0.95, Sf=1.5(asumido), 𝑌 =1 y Yz=1.25. 

𝜎 =
𝑆

𝑆
 

𝑌

𝑌 𝑌
 

𝜎 = 167.07 [𝑀𝑃𝑎] 

Ahora con el valor tanto del esfuerzo como esfuerzo admisible, se puede obtener el ancho 

de cara a fatiga por flexión, comparando directamente las ecuaciones (1) y (2).  

𝜎 = 𝜎  

𝑏 = 176.9 [𝑚𝑚] 

Ahora para el cálculo del esfuerzo a la fatiga superficial, utilizando la ecuación (3), 

considerando Ze=187.03 [√ MPa  ] , Zr=1, Zi=0.0803, y dw1= 3600[mm] (se asume 300 

dientes para la cremallera). 

𝜎 =  𝑍 𝑊 𝐾 𝐾 𝐾
𝐾

𝑑 𝑏
 
𝑍

𝑍
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𝜎 =
3290214232842959 ∗

1014977823618218590208
1302686117758201725 ∗ 𝑏

17592186044416
[𝑀𝑃𝑎] 

Utilizando la ecuación (4), se calcula el esfuerzo admisible a la fatiga superficial. Teniendo 

Sc=1068.4 [MPa], Zn=0.86, Zw=1, Sh=1.14, 𝑌 =1 y Yz=1.25. 

𝜎 , =
𝑆

𝑆
 
𝑍 𝑍

𝑌 𝑌
 

𝜎 , = 642.13 [𝑀𝑃𝑎] 

Ahora con el valor tanto del esfuerzo como esfuerzo admisible, se puede obtener el ancho 

de cara a fatiga superficial, comparando directamente las ecuaciones (3) y (4).  

𝜎 = 𝜎 ,  

𝑏 = 66.1 [𝑚𝑚] 

Recalculando el factor de seguridad a la fatiga por flexión con el nuevo valor de ancho de 

cara del diente de b=130 [mm], de la ecuación (2) se tiene que:  

𝑆 = 1.1 

 

2.2.2.2 Diseño preliminar del sistema trinquete-uñeta: 
De manera similar, este sistema se aproxima al modelo de engranes rectos para poder 

diseñarlo preliminarmente por la metodología del AGMA. Considerando 5 dispositivos 

como en el sistema cremallera-engrane.  

Para el cálculo del esfuerzo a la fatiga por flexión, utilizando la ecuación (1), considerando 

W=6.99*10^4 [N] y con un ángulo de presión normal de 10°, 𝑊 =6.88*10^4 [N], dg=0.3 [m], 

Ko=1.5, Kv=1.04, Ks=1.73, Kh=1.2, Kb=1, Yj=0.64 y mt=15 (para el cálculo de los factores 

de diseño, hay que tomar en cuenta que son dientes coronados, impacto ligero-moderado, 

engrane centrado en el eje, con tratamiento térmico de nitrurado, 99.9% de confiabilidad, 

temperatura de trabajo menor a 120°C y diseño para aproximadamente N=10^8 ciclos). 

𝜎 =  𝑊  𝐾 𝐾 𝐾  
1

𝑏𝑚
 
𝐾 𝐾

𝑌
 

𝜎 =
95130048815285075

4094177574912 ∗ 𝑏
 [𝑀𝑃𝑎] 
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Utilizando la ecuación (2), se calcula el esfuerzo admisible a la fatiga por flexión. Teniendo 

St=329.74 [MPa], Yn=0.95, Sf=1.5(asumido), 𝑌 =1 y Yz=1.25. 

𝜎 =
𝑆

𝑆
 

𝑌

𝑌 𝑌
 

𝜎 = 167.07 [𝑀𝑃𝑎] 

Ahora con el valor tanto del esfuerzo como esfuerzo admisible, se puede obtener el ancho 

de cara a fatiga por flexión, comparando directamente las ecuaciones (1) y (2).  

𝜎 = 𝜎  

𝑏 = 139.1 [𝑚𝑚] 

Ahora para el cálculo del esfuerzo a la fatiga superficial, utilizando la ecuación (3), 

considerando Ze=187.03 [√ MPa  ] , Zr=1, Zi=0.0803, y dw1= 4500[mm] (se asume 300 

dientes para la cremallera). 

𝜎 =  𝑍 𝑊 𝐾 𝐾 𝐾
𝐾

𝑑 𝑏
 
𝑍

𝑍
  

𝜎 =
3290214232842959 ∗

3990043442661454512128
6513430588791008625 ∗ 𝑏

17592186044416
[𝑀𝑃𝑎] 

Utilizando la ecuación (4), se calcula el esfuerzo admisible a la fatiga superficial. Teniendo 

Sc=1068.4 [MPa], Zn=0.86, Zw=1, Sh=1.14, 𝑌 =1 y Yz=1.25. 

𝜎 , =
𝑆

𝑆
 
𝑍 𝑍

𝑌 𝑌
 

𝜎 , = 642.13 [𝑀𝑃𝑎] 

Ahora con el valor tanto del esfuerzo como esfuerzo admisible, se puede obtener el ancho 

de cara a fatiga superficial, comparando directamente las ecuaciones (3) y (4).  

𝜎 = 𝜎 ,  

𝑏 = 52 [𝑚𝑚] 

Recalculando el factor de seguridad a la fatiga por flexión con el nuevo valor de ancho de 

cara del diente de b=110 [mm], de la ecuación (2) se tiene que:  

𝑆 = 1.2 
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2.2.3 Diseño del sistema cremallera-engrane y trinquete-uñeta a 
fatiga estocástica  

Para el diseño a fatiga estocástica se puede utilizar el método RFC y la regla de Miner para 

el conteo del daño acumulado por fatiga. Para ello hay que tomar en cuenta los datos de 

la simulación como en la figura 10 y el scatter de diagrama de dispersión de la tabla 2, y 

aplicar la metodología del conteo de flujo de lluvias a la par de usar la regla de Miner con 

el respectico diagrama S-N de la figura 13. 

En este caso se utiliza una herramienta computacional del Toolbox de Matlab para calcular 

los ciclos ya que los datos tomados son demasiados como para realizarlo manualmente. 

Es importante tener en cuenta que en los datos de tensión resultante de los estados de 

mar de la tabla 2, se desprecian los ciclos del intervalo transitorio, debido a las fluctuaciones 

exageradas en ese estado. La herramienta o función que se utiliza es rainflow para 

recuentos de flujo de lluvia en análisis de fatiga [25].  

Además, para discretizar los esfuerzos en el diente de la rueda dentada, se utiliza la 

ecuación (7) y (10), donde Mmax se la calcula con la ecuación (8), Ix con la ecuación (9), 

b=130 [mm], t=18.85 [mm], l=h=27 [mm], Kt=1.5 y Wt es paramétrico porque va tomando 

los valores de la tensión en el tiempo. Es preciso recalcar que se toman 5 dispositivos en 

paralelo para repartir la carga transmitida como en el diseño preliminar.  

𝑀 = 𝑊 ∗ (27) [𝑁𝑚𝑚] 

𝐼 = 7.2555 ∗ 10  [𝑚𝑚 ]  

𝜎 = 3.5 ∗ 10 ∗ 𝑊  
𝑁

𝑚𝑚
𝑜 [𝑀𝑃𝑎] 
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Figura 24. Conteo de ciclos de esfuerzos, Método RFC. (Fuente: Propia) 

 

Figura 25. Conteo de ciclos de esfuerzos, Método RFC. (Fuente: Propia) 
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En las figuras 24 y 25, se muestra el conteo de ciclos de esfuerzos en histogramas tanto 

en detalle como en resumen y también la tensión, esfuerzo en función del tiempo. Esto 

para una fracción de estado de mar, considerando que cada estado de mar dura 

aproximadamente 6 horas, hay que considerar un factor multiplicador que en este caso 

será 14.4. Cabe indicar que estas dos figuras, solo consideran los datos para el estado de 

mar con Tp=13 [seg] y Hs=1.5 [m], que es el estado de mar con mayor número de 

ocurrencias. 

Y de la figura 13 se puede obtener el número de ciclos correspondiente a dicho intervalo 

de esfuerzos, y así aplicar el método RFC con la regla de Miner con la ecuación (6). 

𝐷 =  𝑑 =  
𝑛𝑖

𝑁𝑖
 

Que para todos los ciclos carga sometido y ciclos que resisten los rangos de esfuerzo 

respectivos, considerando estados de mar completos y el número de ocurrencias según el 

scatter de la tabla 2, se tiene un daño por fatiga acumulado de:  

𝐷 =  1.919897 ∗ 10  

Y así mismo calculando el daño por fatiga cumulado para todos los estados de mar de la 

tabla 2, en donde se consideran 37 años de trabajo, se tiene:  

𝐷 =  1.1 

Y para conocer el daño por fatiga acumulado en 20 años, hay que multiplicar por el factor 

0.54, se tiene:  

𝐷 =  0.59 

Se repite el mismo procedimiento para el cálculo del daño por fatiga acumulado tanto para 

sistema cremallera-engrane como trinquete-uñeta.  

 

2.2.4 Diseño de Resorte de compresión  
Se realiza el diseño de los resortes de compresión para reducir el impacto por las cargas 

estocásticas en la estructura en donde reposa las cremalleras. De igual manera que en la 

caja de engranes o de cambios, se consideran 5 resortes en cada lado en paralelo.  
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2.2.4.1 Diseño estático de resorte de compresión: 
Se calcula tanto esfuerzo sometido del resorte como resistencia para poder calcular el 

factor de diseño estático, para ello primero se obtiene la constante de rigidez del resorte 

con la ecuación (24), teniendo F=100 [Tnf]=1*10^6 [N] dividida en 5 resortes, y ∆𝑥 = 0.3𝑚. 

𝐾 =
𝐹/5

∆𝑥
 

𝐾 = 6.6667 ∗ 10  [
𝑁

𝑚
] 

También se necesita el índice del resorte para el cálculo del diámetro del alambre con la 

ecuación (25), teniendo como índice del resorte C=6, diámetro de la espira D=0.6m 

(asumido). 

𝐶 =
𝐷

𝑑
 

𝑑 =
𝐷

𝐶
= 0.1 [𝑚] 

Para calcular el número de espiras del resorte, se utiliza la ecuación (26), considerando G= 

196.5*10^9 [Pa]. 

𝑁 =
𝑑 𝐺

8𝐷 𝐾
 

𝑁 = 17 [#𝑒𝑠𝑝𝑖𝑟𝑎𝑠] 

Considerando un material de alambre templado en aceite AISI 1065 [14], se calcula es 

esfuerzo último a la tensión con la ecuación (27), teniendo A=1855*10^6 [𝑃𝑎 ∗ 𝑚𝑚 ] y 

m=0.187. 

𝑆 =
𝐴

𝑑
 

𝑆 = 2.8533 ∗ 10  [𝑃𝑎] 

Así mismo debido al material considerado, se obtiene el esfuerzo de fluencia al corte 

tomando en cuenta la teoría de falla estática de la energía de distorsión 𝑆 = 0.5 ∗ 𝑆 =

1.4266 ∗ 10  [𝑃𝑎] 

Ahora utilizando la ecuación (11) y (28) se calcula el esfuerzo cortante máximo.  

𝐾 =
4𝐶 + 2

4𝐶 − 3
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𝐾 = 1.24 

 

𝜏 =
8𝐹𝐷𝐾

𝜋𝑑
 

𝜏 = 3.7833 ∗ 10  [𝑃𝑎] 

Ahora finalmente se calcula el factor de seguridad estático con la ecuación (29): 

𝑛 =
𝑆

𝜏
 

𝑛 = 3.77 

Los extremos del resorte son a escuadra y esmerilado, por lo que se calcula tanto el número 

total de espiras Nt [#espiras] y paso de la espira p [m], teniendo como longitud normal Lo=1 

[m]. 

𝑁 =  𝑁 + 2 = 19 [#𝑒𝑠𝑝𝑖𝑟𝑎𝑠] 

𝑝 =
𝐿𝑜 − 2𝑑

𝑁𝑎
= 0.047 [𝑚] 

Se precarga a unos 2cm, por lo que de la ecuación (24), la precarga es: 

𝑃𝑟𝑒𝑐𝑎𝑟𝑔𝑎 = 𝐾 ∗ ∆𝑥 

𝑃𝑟𝑒𝑐𝑎𝑟𝑔𝑎 = 13.34 [𝑘𝑁] 

 

2.2.4.2  Diseño a fatiga de resorte a compresión: 
Una vez diseñado para carga estática, se procede a diseñar para fatiga. Teniendo en 

cuenta los valores o variables ya calculadas en el diseño estático, se tienen las fuerzas 

máximas y mínimas, Fmax=74.4 [kN] (37.2 [Tnf] dividida en 5 resortes en paralelo) y 

Fmin=Precarga=13.34 [kN], así los esfuerzos cortantes respectivos se calculan con la 

ecuación (11). 

𝜏 =  9.3827 ∗ 10  [𝑃𝑎] 

𝜏 = 1.4074 ∗ 10  [𝑃𝑎] 

Ahora se calcula los esfuerzos alternantes y medios respectivamente con las ecuaciones 

(12) y (13). 
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𝜏 =
𝜏 − 𝜏

2
 

𝜏 = 6.5679 ∗ 10  [𝑃𝑎] 

 

𝜏 =
𝜏 + 𝜏

2
 

𝜏 =  7.5061 ∗ 10  [𝑃𝑎] 

Para el cálculo del módulo de ruptura por torsión o límite de resistencia ultimo al corte, se 

utiliza la ecuación (14). 

𝑆 = 0.67𝑆 = 1.9117 ∗ 10  [𝑃𝑎] 

Para el cálculo del límite de resistencia a la fatiga, se utiliza la ecuación (15), teniendo como 

componentes para vida infinita a Ssa=241*10^6 [Pa] y Ssm=379*10^6 [Pa] (Considerando 

resortes sin martillar y utilizando el criterio de falla de Goodman Modificado). 

𝑆 =
𝑆

1 −
𝑆
𝑆

 

𝑆 = 3.0059 ∗ 10  

Finalmente, se calcula el factor de seguridad a fatiga utilizando el criterio de falla de 

Goodman Modificado con la ecuación (16): 

𝑛 =
1

𝜏
𝑆

+
𝜏
𝑆

 

𝑛 = 3.88 

El factor de seguridad a fatiga considerando la carga o tensión resultante máxima T=100 

[Tnf] dividida en 5 resortes en paralelo, tiene como resultado un factor 𝑛 = 1.44. 

 

2.2.5 Dimensionamiento de eje 
El diseño del eje es importante para la transmisión del movimiento, por ello se plantea tanto 

el diseño estático como para trabajo a fatiga. Considerando el diseño preliminar según la 

AGMA con la Tensión T=37.2 [Tnf], para una sola caja de engranes, el ancho de cara de 

este es b=600 [mm] aproximadamente, por lo que es un diente con un ancho de cara muy 
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grande y difícil de construir. Entonces, se propone dividir la misma carga, pero para 5 cajas 

de engranes en paralelo y en este trabajo se realiza el ejemplo de una.  

2.2.5.1 Diseño estático de eje: 
Para este diseño es importante tener en cuenta un diagrama o esquema simplificado del 

eje con sus respectivos rodamientos, a continuación, se presenta la figura 26 en donde se 

tiene las fuerzas y reacciones.   

 

Figura 26. Esquema simplificado. (Fuente: Propia) 

Considerando una longitud l=1m, la carga transmitida máxima o tensión resultante máxima  

𝑇 =  [𝑇𝑛𝑓], pero con dos ángulos de presión normal 20° y 10° por la transmisión de los 

sistemas cremallera-engrane y trinquete-uñeta. Con las reacciones ROY=RKY=50.52 [kN] 

y ROZ=RKZ=92.5 [kN], se tiene el momento flector resultante máximo y momento torsor: 

Mr=52.7 [kNm] y T= 27.7 [kNm]. Que, para transformarlos a esfuerzos, se utilizan las 

ecuaciones (30) y (31).  

𝜎 =
𝑀 𝐶

𝐼
 

𝜎 =
7245323885892529

4294967296 ∗ 𝑑 ∗ 𝜋
 [𝑃𝑎] 

 

𝜏 =
𝑇𝐶

𝐽
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𝜏 =
1907824290910569

4294967296 ∗ 𝑑 ∗ 𝜋
[𝑃𝑎] 

 

Para obtener los esfuerzos reales a partir de los nominales, se utilizan los factores de 

concentración de esfuerzos estáticos, Kt=2.2 y Kts=3 (cuñero fresado r/d=0.02), utilizando 

las ecuaciones (34) y (35).  

𝜎 = 𝐾𝑡 ∗ 𝜎  

𝜎 =
79698562744817819

21474836480 ∗ ∅ ∗ 𝜋
[𝑃𝑎] 

 

𝜏 = 𝐾𝑡𝑠 ∗ 𝜏  

𝜏 =
5723472872731707

4294967296 ∗ ∅ ∗ 𝜋
[𝑃𝑎] 

Para utilizar la teoría de falla estática de energía de distorsión, se necesita combinar los 

esfuerzos con la ecuación (36), obteniendo el esfuerzo equivalente de Von Mises.  

𝜎 = [(𝜎 ) − 𝜎 𝜎 + 𝜎 + 3 𝜏 ]  

En donde sin tener esfuerzos axiales, se reduce la expresión a la siguiente. 

𝜎 = [(𝜎 ) + 3 𝜏 ]  

𝜎 =
2202180383239210802714792433738859

115292150460684697600 ∗ ∅ ∗ 𝜋
[𝑃𝑎] 

Teniendo un eje AISI SAE 1050 HR, Sy=340 [MPa] y Sut=620 [MPa] [14] y un factor de 

seguridad ns=3, con la ecuación (37) se tiene que:  

𝑛 =
𝑆

𝜎
 

𝜎 = 113.34 [𝑀𝑃𝑎] 

E igualando el esfuerzo equivalente de Von Mises, se tiene finalmente el diámetro del eje:  

𝜎 = 𝜎  
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113.34 [𝑀𝑃𝑎] =
2202180383239210802714792433738859

115292150460684697600 ∗ ∅ ∗ 𝜋
[𝑃𝑎] 

∅ = 0.23 [𝑚] 

 

2.2.5.2 Diseño a fatiga de eje: 
Utilizando los mismos pasos que en el diseño estático, pero con una tensión resultante  𝑇 =

.
 [𝑇𝑛𝑓] se recalculan los esfuerzos reales ya con el diámetro ∅=0.23 [m], teniendo en 

cuenta conservativamente que los factores de concentración de esfuerzos estáticos son 

los mismos para trabajo a fatiga.  

𝜎 =
29647865341072231

21474836480 ∗ ∅ ∗ 𝜋
 [𝑃𝑎] 

𝜎 = 35.8 [𝑀𝑃𝑎] 

 

𝜏 =
17033055269249559

34359738368 ∗ ∅ ∗ 𝜋
[𝑃𝑎] 

𝜏 = 12.85 [𝑀𝑃𝑎] 

Luego combinando los esfuerzos con las ecuaciones (19) y (20), sabiendo para este caso 

que el esfuerzo alternante por flexión es el esfuerzo máximo por flexión, el esfuerzo medio 

cortante es el esfuerzo cortante máximo, el esfuerzo medio por flexión es cero, el esfuerzo 

alternante cortante es cero y los esfuerzos axiales son cero, se tienen los esfuerzos 

equivalentes de Von Mises alternante y medio respectivamente.  

𝜎 = 𝜎 𝑓𝑙𝑒𝑥𝑖𝑜𝑛 +  
𝜎 𝑎𝑥𝑖𝑎𝑙

0.85
+ 3(𝜏 )  

𝜎 = 𝜎 𝑓𝑙𝑒𝑥𝑖𝑜𝑛 = 𝜎 = 𝜎  

𝜎 = 35.8 [𝑀𝑃𝑎] 

 

𝜎 = [[𝜎 𝑓𝑙𝑒𝑥𝑖𝑜𝑛 +  𝜎 𝑎𝑥𝑖𝑎𝑙] + 3(𝜏 ) ]  

𝜎 = [3(𝜏 ) ] = [3(𝜏 ) ]  
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𝜎 = 22.25 [𝑀𝑃𝑎] 

Por otro lado, se calcula el límite de resistencia a la fatiga del elemento mecánico con la 

ecuación (21), teniendo 𝑆  con la ecuación (22) y los factores de marin ka=0.82, kb=0.64, 

kc=1, kd=1, ke=1 y kf (no se lo considera porque ya se tomó en cuenta los factores de 

concentración de esfuerzos), (para el cálculo de los factores de marin, se consideró un eje 

maquinado, esfuerzos combinados, temperatura de trabajo a 20 °C y confiabilidad del 

50%).  

𝑆 = 𝑘 𝑘 𝑘 𝑘 𝑘 𝑘 𝑆  

𝑆 = 𝑘 𝑘 𝑘 𝑘 𝑘 𝑘 0.5𝑆     

𝑆 = 163.37 [𝑀𝑃𝑎] 

Finalmente se calcula el factor de seguridad para trabajo a fatiga usando el criterio de falla 

de Goodman Modificado con la ecuación (23):  

𝑛 =
1

𝜎
𝑆

+
𝜎
𝑆

 

𝑛 = 3.92 

 

2.2.6 Selección de rodamiento 
Para la selección de los rodamientos, hay que definir la ubicación y las cargas a las que 

estarán sometidos. Para ello se utiliza el esquema de la figura 2, en donde los rodamientos 

estarán en los puntos O,K. Las condiciones de trabajo para los rodamientos serán 

velocidad angular promedio W=1 [rpm] aproximadamente, fuerza axial Fa=0 [N], fuerza 

radial Fr=ROZ=RKZ=92.5 [kN], horas de servicio aproximado ℎ = 175200 [ℎ𝑜𝑟𝑎𝑠] 

(20 años).  

El rodamiento seleccionado es un rodamiento rígido de una hilera de bolas esféricas 16048 

MA del catálogo SKF [23]. Que tiene como capacidad de carga dinámica y estática: C=203 

[kN] y Co=255 [kN] respectivamente. ∅ = 𝑑 = 0.24 [𝑚], ∅ = 𝐷 = 0.36 [𝑚], B=0.037 [m] 

y m=14 [kg]. El rodamiento seleccionado se ilustra en la figura 27.  
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Figura 27. Rodamiento seleccionado. (Fuente: [23]) 

Con la ecuación (38), se obtiene el factor de comparación para el cálculo de la carga 

dinámica equivalente, teniendo como factor de cálculo Fo=17.  

𝐹 𝐹

𝐶
 

17 ∗ 0

255 [𝑘𝑁]
= 0 

Por lo tanto:  

17 ∗ 0

255 [𝑘𝑁]
= 0 < 𝑒 = 0.19 

Y con la ecuación (39) modificada, se obtiene la carga dinámica equivalente: 

𝑃 = 𝐹  

𝑃 = 92.5 [𝑘𝑁] 

En donde si se quiere comparar con la capacidad de carga dinámica, se puede obtener un 

factor de seguridad. 

𝑛 =
𝐶

𝑃
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𝑛 =
203 [𝑘𝑁]

92.5 [𝑘𝑁]
= 2.2 

Para verificar las horas de servicio, se utiliza las ecuaciones (40) y (41), teniendo 𝜌=3 por 

ser un rodamiento de bolas esféricas. 

𝐿 = (
𝐶

𝑃
)  

𝐿 = 10.6 

Finalmente, para calcular las horas de servicio se usa la ecuación (40), teniendo n=W=1 

[rpm].  

𝐿 ℎ =
10

60𝑛
𝐿  

𝐿 ℎ = 176666,67 [ℎ𝑜𝑟𝑎𝑠] 

𝐿 ℎ = 20.2[𝑎ñ𝑜𝑠] 

 

2.3 Paso 3: Generación de Potencia del PTO. 

Para el cálculo de la potencia generada del PTO, se debe considerar la velocidad de giro 

del eje y el torque generado. Para así poder usar la relación de potencia que es 

directamente proporcional al torque generador por la velocidad angular.  

𝑃𝑜𝑡𝑒𝑛𝑐𝑖𝑎 = 𝑇𝑜𝑟𝑞𝑢𝑒 ∗ 𝜔 

En este caso, el torque es paramétrico porque viene de la carga tangencial transmitida o la 

tensión dinámica que captan las masas sumergidas, mientras que la velocidad angular se 

define como uniforme o constante por razones prácticas. En la figura 28, se muestra la 

gráfica de potencia generada vs el tiempo para el PTO en un estado de mar Tp=13 [seg] y 

Hs=1.5 [m], es preciso recalcar que la potencia se considera para un solo sentido de giro.  
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Figura 28. Potencia vs tiempo del PTO. (Fuente: Propia) 

En la figura 28, se puede observar la potencia máxima que es de 28.1 [kW] 

aproximadamente para este PTO en el estado de mar definido.  
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3. RESULTADOS, CONCLUSIONES Y RECOMENDACIONES 

 

3.1 Resultados 

El análisis de resultados se basa en varios criterios de diseño, los cuales han sido aplicados 

en toda la metodología. A continuación, se presenta una tabla y una gráfica de barras, en 

donde se compila las alternativas del diseño para el PTO, que parte del sistema cremallera-

engrane.  

Tabla 4. Resultados de alternativas para el sistema cremallera-engrane. (Fuente: Propia) 

 

 

 

Figura 29. Alternativas Sistema Cremallera-Engrane. (Fuente: Propia) 
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Tanto en la tabla 4 como en la figura 29, se puede notar que mientras más robusta es la 

rueda dentada, mayor factor de seguridad presenta y menor daño por fatiga acumula, es 

decir que mientras mayor modulo se tenga es más resistente el engrane para las mismas 

cargas, pero a su vez recorre menor número de dientes en 30 [cm]. El diseño preliminar 

para trabajo a fatiga para vida infinita N=10^8 ciclos de carga muestran factores de 

seguridad a fatiga por flexión mayores y cercanos a la unidad, mientras que el diseño para 

fatiga estocástica de las ruedas dentadas del PTO, muestra que es factible y resistirá al 

menos 20 años de servicio en todos los casos. A partir de este diseño, se han diseñado o 

seleccionado los demás elementos mecánicos ya que desde aquí se selecciona el número 

de cajas de engranes y en función de ello se trasmite la carga.  

 

Resultados de diseño Sistema Cremallera-Engrane, a continuación, en la tabla 5: 

Tabla 5. Resultado Sistema Cremallera-Engrane. (Fuente: Propia) 

 

 

Resultado de diseño Sistema trinquete-uñeta, a continuación, en la tabla 6: 

Tabla 6. Resultado Sistema Trinquete-uñeta. (Fuente: Propia) 

 

 

Resultado del diseño del resorte de compresión, a continuación, en la tabla 7: 

Tabla 7. Resultado de diseño de resorte de compresión. (Fuente: Propia) 

Numero de resortes a cada lado 5 

Constante de rigidez del resorte 𝐾 = 6.6667 ∗ 10  [
𝑁

𝑚
] 
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Diámetro del alambre d=0.1 [m] 

Diámetro de la espira D=0.6 [m] 

Número de espiras totales Nt=19 

Paso de la espira p=0.047 [m] 

Precarga 𝑃𝑟𝑒𝑐𝑎𝑟𝑔𝑎 = 13.34 [𝑘𝑁] 

Longitud normal Lo=1 [m] 

Factor de seguridad estático 𝑛 = 3.77 

Factor de seguridad a fatiga 𝑛 = 1.44 

Material  Alambre templado en aceite AISI 1065 

 

Resultado del diseño del eje, a continuación, en la tabla 8:  

Tabla 8. Resultado de diseño de eje. (Fuente: Propia) 

Diámetro de eje ∅ = 0.23 [𝑚] 

Factor de seguridad estático 𝑛 = 3 

Factor de seguridad a fatiga 𝑛 = 3.92 

Material AISI SAE 1050 HR 

 

A continuación, se presenta la tabla 9, donde se indica el rodamiento seleccionado. 

Tabla 9. Rodamiento Seleccionado. (Fuente: Propia) 

Rodamiento de bolas esféricas 16048 MA 

Diámetro interno ∅ = 0.24 [𝑚] 

Factor de seguridad 𝑛 = 2.2 

Años de servicio 𝐿 ℎ = 20.2 [𝑎ñ𝑜𝑠] 

  

A continuación, se presenta la tabla 10, donde se muestra el resultado de la potencia 

generada por el PTO, considerando el dimensionamiento respectivo anterior de los 

principales elementos mecánicos. 

Tabla 10. Resultado de Potencia generada por PTO. (Fuente: Propia) 

Potencia máxima generada P=28 [kW] 
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3.2 Conclusiones  

-En el presente trabajo se realizó una investigación bibliográfica de algunos sistemas de 

transmisión de potencia (PTO) y se diseñó los elementos mecánicos más importantes para 

trabajo a fatiga y cargas extremas de un dispositivo PTO para un WEC, que trabaja bajo el 

principio de rolido. En este trabajo los elementos o sistemas mecánicos más importantes 

del PTO son: sistema cremallera-engrane, sistema trinquete-uñeta, resorte de compresión, 

eje y rodamientos.  

-El diseño para una vida de 20 años de servicio da como resultado una potencia máxima 

aproximada de 28 [kW] con engranes de diámetro de paso dg=0.6 [m] y ancho de cara 

b=0.130 [m]. Trinquetes con diámetro de paso dg=0.3 [m] y ando de cara b=0.11 [m]. 

Resortes con constante de rigidez K=6.67x105 [N/m], diámetro de alambre d=0.1 [m], 

diámetro de espira D=0.6 [m], 19 espiras y longitud normal lo=1 [m]. Un eje de diámetro 

Ø=0.23 [m]. 

-Se concluye que la potencia mecánica generada es muy alta como para distribuirla en un 

solo dispositivo de conversión de energía mecánica, ya que los elementos mecánicos 

resultan demasiado grandes. Por ello es mejor dividir esta potencia en 5 dispositivos de 

conversión de energía mecánica en paralelo, para así no tener elementos muy robustos. 

-Los resultados de este trabajo permiten diseñar de forma sistemática elementos 

mecánicos bajo cargas extremas y trabajo a fatiga. 

 

 

3.3 Recomendaciones 

-Se recomienda realizar el diseño de los elementos mecánicos complementarios del 

mecanismo PTO, que pueden ser pernos, cables, poleas, etc.  

-Se recomienda realizar una prueba de concepto para validar la simulación numérica y 

análisis matemático. Además, se puede incluir un modelo a escala del PTO en el 

convertidor de energía undimotriz WEC escalado. 
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