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Resumen  

En la actualidad en el diseño de elementos mecánicos además de cumplir con factores de 

seguridad, se debe de cumplir con su confiabilidad. Un ejemplo de ello son los rodamientos de 

bolas. La mayoría de los fabricantes de rodamientos ofrecen sus productos con una confiabilidad 

del 90 %. El problema con la estimación de la confiabilidad de estos componentes se debe a que 

los fabricantes ofrecen una confiabilidad que es obtenida mediante pruebas de cientos de 

cojinetes en laboratorios usando cargas constantes. Muchos diseñadores o usuarios de 

maquinaria requieren conocer cuál es la confiabilidad real basada en las cargas que ellos usan en 

sus equipos. En algunas industrias como la eólica o la aeronáutica se requiere conocer con 

precisión cual es la vida de un rodamiento para evitar paros y fallas en los equipos.  

Durante el siglo XX el desarrollo de la industria de los rodamientos tuvo grandes 

adelantos dirigidos a mejorar y hacer eficiente su funcionamiento. Los avances que ha tenido 

esta industria son basados en la mejora de los procesos de fabricación, el mejoramiento de 

nuevos materiales, la aplicación de conceptos de confiabilidad y la calidad. Los fabricantes de 

rodamientos muestran en sus catálogos que el proceso de selección de un rodamiento es algo 

sencillo que contempla unos cuantos pasos. También los libros de diseño mecánico ofrecen 

información de la selección de un rodamiento. La selección de un rodamiento es un proceso que 

puede variar de diseñador a diseñador, es decir no existe una solución única que satisfaga la 

necesidad. Pero existe la necesidad de conocer cuál es la confiabilidad real en cierta aplicación.  

La ecuación de vida L10 que continua vigente, fue desarrollada en los años 40 por 

Lundberg y Palmgren. La ecuación es aceptable, pero como se mencionó anteriormente, tal 

ecuación muestra la confiabilidad en pruebas de laboratorio en donde se usaron cargas constantes 

a velocidades angulares para conocer el tiempo de vida del rodamiento. Los datos obtenidos se 

ajustan a una distribución Weibull. En el pasado la ecuación fue criticada debido a que no 

considera el uso de los esfuerzos de contacto de Hertz generados debajo de la superficie. 

También fue criticada por que sus desarrolladores no tomaron en cuenta dos artículos publicados 

por el investigador Waloddi Weibull contemporáneo de ellos. Aún con las críticas mencionadas 

la ecuación es favorable y sigue rigiendo la industria de los rodamientos. 

En esta investigación se formuló una metodología para conocer la confiabilidad real de 

un rodamiento en una aplicación. La metodología propuesta hace uso de la ecuación L10 y toma 

en cuenta los esfuerzos de contacto de Hertz y hace uso de la distribución Weibull, donde los 



parámetros Weibull η (eta) y β (beta) son dinámicos y son obtenidos en base a los esfuerzos de 

Hertz. La metodología es interesante para los diseñadores que necesitan conocer la confiabilidad 

en una aplicación de campo. 
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1. Introducción 

 

En la actualidad, el diseño de componentes mecánicos se basa en el uso de factores de 

seguridad que compara los esfuerzos obtenidos contra la resistencia del material utilizado por 

medio de teorías de falla. El problema es que esas teorías de falla no usan la confiabilidad para 

mostrar el tiempo de duración de un producto, por lo que es de suma importancia manufacturar 

productos que sean seguros y que sean confiables (E. V Zaretsky et al., 2003). Algunos 

diseñadores usan la confiabilidad en los componentes mecánicos, pero ésta es determinada 

basada en pruebas de duración bajo ciertas variables de trabajo, o muchas veces en base a la 

durabilidad de productos similares que se produjeron anteriormente. 

El rodamiento es un componente mecánico el cual sus diseñadores o fabricantes lo 

ofrecen con una confiabilidad de 90%, además, ha sido utilizado por décadas en la industria y 

es difícil encontrar algunas máquinas rotatorias o equipos que no hagan uso de él. Los 

rodamientos se usan desde grandes máquinas como bombas y turbinas hidráulicas, ferrocarriles, 

generadores de vapor, equipos bélicos, la industria aeronáutica (Yakout et al., 2019) (Zhang et 

al., 2017), la industria automotriz, la industria eólica, hasta en máquinas pequeñas como 

electrodomésticos, juguetes, etc.  Los rodamientos a través de los años han sufrido diversas 

modificaciones que han sido graduales, por lo general estas modificaciones se han llevado a 

cabo para aumentar su vida, resistir más carga, soportar más velocidad y hacerlos más eficientes 

(Schmid, S.R.; Hamrock, B. J.; Jacobson, 2014). Hoy en día se pueden encontrar en el mercado 

una gran cantidad de rodamientos de diferentes tipos y tamaños. 

En la actualidad, las compañías y la literatura solo muestran cómo se debe llevar a cabo 

la selección de un rodamiento. La selección es en base a una fórmula L10 adoptada por la 

Norma ISO 281, que representa el 90% de confiabilidad, y lo que la fórmula nos permite es 

comparar la carga dinámica (resistencia) a la que el rodamiento fue diseñado, contra la carga de 

diseño obtenida de un análisis estático para obtener las fuerzas resultantes que actúan en el eje 

donde serán montados los baleros. Con las fuerzas resultantes obtenidas, el diámetro del eje y la 
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velocidad de giro se busca en el catálogo del fabricante el rodamiento que cumpla con estas 

especificaciones. Con el rodamiento seleccionado se usa la fórmula L10 que compara la carga 

dinámica del catálogo con la carga equivalente y así se determina las horas de vida del 

rodamiento, que corresponden con una confiabilidad del 90 %.  Lo anterior es una metodología 

simple ofrecida por los fabricantes de rodamientos y actualmente es utilizada por diseñadores 

de máquinas y equipos. Además, no existe literatura y los fabricantes no muestran claramente 

en sus catálogos, en qué condiciones se obtiene la carga dinámica de la formula L10 antes 

mencionada. Debido a lo anterior, en este trabajo, se hace un análisis matemático que muestra 

la obtención de la formula L10.   

La fórmula L10 ofrece una confiabilidad basada en pruebas que se le hicieron a los 

cojinetes en base a cargas estáticas y a cierta velocidad de giro, para ver cuál era su duración. 

Los resultados de las pruebas se ajustaron a una distribución Weibull en la cual se obtuvieron 

los parámetros Weibull η(eta) y β(beta) (Budynas Richard G. and Nisbett Keith., 2015). Así, el 

problema con el método antes mencionado es que los parámetros η y β fueron determinados 

para ser estáticos, esto porque son calculados con cargas constantes, es decir, los parámetros 

fueron tomados bajo condiciones no reales.  

El aporte que se hace con esta investigación es ofrecer una metodología que ofrece una 

ecuación para obtener la confiabilidad de rodamientos de bolas en una aplicación práctica. De 

esta forma en este trabajo se desarrolla una metodología que muestra la confiabilidad real 

(dinámica) de los rodamientos en una aplicación práctica, es decir, la confiabilidad bajo 

condiciones de carga reales, las cuales son diferentes a las cargas usadas por los diseñadores en 

los laboratorios. La metodología para obtener la confiabilidad real se basa en los esfuerzos de 

Hertz generados bajo la superficie de la carrera exterior del cojinete y está basada en la 

distribución Weibull con los parámetros η (eta) y β(beta) dinámicos. Así, la confiabilidad 

obtenida con la nueva metodología es diferente a la confiabilidad que ofrece el fabricante del 

rodamiento. Por tal motivo se recomienda usar esta metodología en campos como la industria 

eólica y la aeronáutica en donde se necesita saber con precisión cual es la vida real de un 

rodamiento en base a los esfuerzos de Hertz generados. En esta investigación se logró obtener 

los objetivos planteados y además con la nueva metodología se obtuvo una confiabilidad de una 

aplicación real de un rodamiento usando los esfuerzos de contacto de Hertz para obtener los 

parámetros η y β de la distribución Weibull. A partir de los resultados obtenidos se pudo 
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observar que la confiabilidad de la aplicación es diferente a la confiabilidad que el fabricante de 

rodamientos ofrece. 

Para una fácil compresión, la tesis está estructurada por capítulos. En el capítulo 1 se 

presenta una introducción. El capítulo 2 presenta el problema y su entorno. El capítulo 3 

presenta el marco teórico y la revisión de literatura. En el capítulo 4, se presenta la metodología 

actual y la metodología propuesta. El capítulo 5 presenta una aplicación de la nueva 

metodología a un problema real. En el capítulo 6 se dan las conclusiones y recomendaciones.  

Finalmente, en el capítulo 7 se presentan los aportes. 
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2. El Problema y su Entorno  

 

En este capítulo se presentan el planteamiento y la descripción del problema, los objetivos, la 

hipótesis y la justificación del problema. 

 

2.1. Planteamiento del Problema. 

Los fabricantes de rodamientos ofrecen componentes con confiabilidad R(t) que es obtenida al 

hacer pruebas en laboratorios con características constantes muy diferentes a las que se tienen en 

aplicaciones reales. Debido a lo anterior la confiabilidad es diferente y por lo tanto el tiempo de 

vida estimada del rodamiento también.   

 

2.2. Descripción del Problema. 

En la actualidad los fabricantes de rodamientos solo ofrecen en sus catálogos procedimientos 

básicos para hacer la selección de estos en base a la carga que se aplica, la velocidad de giro y el 

diámetro de base. En la selección de un rodamiento de bolas, la confiabilidad R(t) que ofrece el 

fabricante es en base a su fórmula de vida L10 que fue obtenida a través de probar cientos de 

rodamientos. Las pruebas se realizaron con una carga constante y con una velocidad de giro para 

verificar cuanto es el tiempo de duración, ajustando los datos a una distribución Weibull 

obteniendo los parámetros β y η. El problema es que los valores de β y η son estáticos debido a 

que la carga que se usó en la prueba es estática. Además, como estos datos fueron obtenidos en el 

laboratorio la confiabilidad ofrecida por el fabricante de rodamientos es muy diferente a la 

confiabilidad que se genera en una aplicación real en donde las cargas son distintas a las tomadas 

por los fabricantes. En adición, la fórmula de vida L10 no toma en cuenta los esfuerzos de Hertz y 

el esfuerzo cortante generado debajo de la superficie que son el mayor motivo de causa de falla 

en los rodamientos. Los esfuerzos de Hertz deben de ser tomados en consideración al momento 

de obtener los parámetros de la distribución Weibull, por lo que en una aplicación real se 

tendrían parámetros β y η diferentes a los que ofrece el fabricante, dando como resultado una 
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confiabilidad y un tiempo de duración diferentes.  

Existen aplicaciones de rodamientos como en las torres eólicas de generación de 

electricidad en donde sus tiempos de paro para dar mantenimiento son por temporadas y es 

difícil parar cuando es temporada alta de vientos. Debido a lo anterior es necesario conocer de 

forma exacta la confiabilidad bajo cargas reales y el tiempo de duración de los rodamientos. En 

la actualidad no existe una metodología de análisis eficiente para determinar la confiabilidad real 

y la vida de los rodamientos de bola en forma dinámica que tome en cuenta los esfuerzos de 

Hertz y el modo de falla por cortante iniciado debajo de la superficie de la carrera. 

 

2.3. Justificación. 

Para obtener la confiabilidad en un rodamiento se hace uso de la fórmula de la vida L10 dada por 

(1) la cual fue propuesta por los investigadores de la compañía SKF, Lundberg y Palmgren a 

principios de la década de los 50. En la actualidad la fórmula fue adoptada por la Norma ISO 

281.    

𝐿10 = 106 (
𝐶

𝑃𝑒𝑞
)

𝑘

                                                            (1)                                                          

Esta fórmula presenta algunos inconvenientes que se mencionan a continuación: 

- Palmgren y Lundberg para validar su fórmula probaron cientos de cojinetes en los años 40 pero 

fueron solo del modelo 6309 por lo que se debe de probar en otros modelos (E. V Zaretsky, 

2013).  

- La literatura no menciona cómo Lundberg y Palmgren compararon su fórmula con la 

distribución Weibull. 

- No existe literatura que demuestre de manera clara la obtención de esta ecuación. 

- No se tomaron en cuenta los esfuerzos de contacto de la teoría de Hertz debido a la complejidad 

de análisis de esta teoría. 

- En la actualidad existen materiales y procesos de fabricación más avanzados que en los años 

40. 

- La fórmula compara la carga dinámica C que puede soportar la carrera, contra la carga 

equivalente que se genera en una aplicación Peq. Además, la fórmula utiliza un exponente carga-

vida adaptado bajo condiciones diferentes a las cuales se tendrían en condiciones reales. 

- Las ecuaciones no toman en cuenta las exigencias que las máquinas tienen en la actualidad 
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(ejemplo son los campos eólicos o la industria aeronáutica en donde se requiere conocer con 

exactitud la vida de un cojinete). 

 

Para obtener la confiabilidad de un rodamiento los fabricantes utilizan la ecuación dada 

en (2), la cual hace uso del valor L10 estimado por la fórmula de la vida L10.  

𝑅(𝑡) = 𝐸𝑥𝑝− (
𝐿10

𝜂
)

𝛽

                                                      (2) 

Los fabricantes ajustan los datos obtenidos de probar miles de cojinetes en base a una 

carga constante y velocidad de giro para obtener la supervivencia usando la distribución Weibull. 

Los valores de los parámetros de la distribución Weibull que usa el fabricante son constantes con 

valores β = 1.483 y η = 4.459.  El problema es que el valor de beta es estático porque se está 

tomando con una carga constante.  Por lo tanto, el fabricante ofrece una confiabilidad que no es 

real, sino que fue obtenida bajo condiciones de laboratorio diferentes a las que se tienen en el 

campo.  

De lo anterior se plantea encontrar una metodología para obtener una confiabilidad real y 

la vida útil real de un rodamiento sometido a cargas reales usando una distribución Weibull en la 

cual su parámetro β sea dinámico, para lo cual se deben tomar en cuenta los esfuerzos de Hertz 

debajo de la superficie de la carrera exterior del rodamiento. 

 

2.4. Hipótesis.   

En esta sección se muestra la hipótesis general junto con las hipótesis específicas. 

 

2.4.1. Hipótesis General. 

1. Es posible generar una metodología para obtener la confiabilidad real (dinámica) en una 

aplicación de un rodamiento de bola a través de los esfuerzos de contacto máximos de Hertz 

utilizando la distribución Weibull. 

 

2.4.2. Hipótesis Específicas.    

1. Mediante el análisis del círculo de Mohr es posible determinar los esfuerzos de Hertz 

generados debajo de la carrera del rodamiento de bola para obtener los parámetros β y η de la 

distribución Weibull. 

2. Es posible determinar la confiabilidad particular (real) para la aplicación analizada, basado en 
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los parámetros Weibull determinados. 

 

2.5. Objetivos.   

En esta sección se muestra el objetivo general y los objetivos específicos. 

 

2.5.1. Objetivo General.   

Generar una metodología para obtener la confiabilidad real (dinámica) en una aplicación de un 

rodamiento de bola a través de los esfuerzos de contacto máximos de Hertz utilizando la 

distribución Weibull. 

 

2.5.2 Objetivos Específicos. 

1. Determinar los parámetros β y η de la distribución Weibull mediante el círculo de Mohr 

generado por los esfuerzos de contacto. 

2. Estimar la confiabilidad real (dinámica) de la aplicación particular analizada. 

 

2.6. Delimitaciones. 

1. Debido a la complejidad del análisis y a restricciones de tiempo, solamente los cojinetes de 

bola de carrera profunda son considerados en esta investigación. Su análisis se considera 

suficiente porque su vida útil está determinada por los esfuerzos de contacto de Hertz.  

2. Dado que el enfoque de esta investigación es el esfuerzo de contacto de Hertz, y debido a que 

la principal falla de los rodamientos es por fatiga, entonces en esta investigación solo se toma en 

cuenta la falla por fatiga generada debajo de la superficie, dejando fuera (para futuras 

investigaciones) las fallas causadas por corrosión, por mal mantenimiento, por descarga eléctrica 

o por mala instalación del rodamiento. 

3. Debido a la propiedad del eslabón más débil (la pieza falla por el elemento más débil) y a la 

propiedad de rango límite (la función densidad acumulada para el análisis está completamente 

determinada por el número de ciclos y el rango de estrés aplicado), en esta investigación, para el 

análisis se hace uso solo de la distribución Weibull (Fernández-Canteli, 2009) [Castillo pág. 44]. 

4. Dado que el desarrollo de la metodología es teórico, no se hará un modelo físico para la 

validación. 
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3. Marco Teórico  

 

En este capítulo se describe en breve la historia de los rodamientos, se menciona el concepto de 

rodamientos, la obtención de la fórmula de vida L10, el concepto de confiabilidad, la distribución 

Weibull, la teoría de esfuerzos de Hertz, el circulo de Mohr, y conceptos que son usados en esta 

investigación. Además, se menciona la necesidad de una nueva metodología para obtener la 

confiabilidad real de un rodamiento.    

 

3.1. Historia de los Rodamientos.   

Es esta sección se presenta una breve reseña de los rodamientos a través del tiempo. La historia 

de los rodamientos se remonta a más de 5000 años, no eran los rodamientos como hoy en día los 

conocemos (Jacobson, 2011). En la antigüedad una forma de rodamiento eran los rodillos para 

mover cosas pesadas como piedras para construcción. Los romanos (44 y 55 D.C.) desarrollaron 

3 tipos de rodamientos (Jacobson, 2011). Mas tarde durante la edad media el desarrollo de los 

rodamientos estuvo detenido (Schmid, S.R.; Hamrock, B. J.; Jacobson, 2014). No fue hasta el 

renacimiento que el genio Leonardo Da Vinci aportó un gran número de diferentes tipos de 

rodamientos (Jacobson). En la revolución industrial los rodamientos se usaron en gran cantidad 

en los carruajes debido a la necesidad de mover mercancías de un lugar a otro. A finales del siglo 

XIX su uso aumentó debido al auge de las bicicletas. El siglo XX es considerado como la era 

moderna de los rodamientos en donde se han dado grandes avances y se diseñaron la mayoría de 

los tipos de rodamientos que tenemos hoy en día. En la actualidad los rodamientos ofrecen un 

gran campo para investigación y desarrollo, muchos ingenieros y científicos trabajan en 

proyectos de investigación para mejorar y desarrollar mejores rodamientos (Schmid, S.R.; 

Hamrock, B. J.; Jacobson, 2014). 

  



21 

 

3.2. ¿Qué son los Rodamientos?   

Los rodamientos son componentes mecánicos que permiten el movimiento de giro de un eje y a 

la vez permiten la sujeción del eje a un bastidor de una máquina. El propósito del rodamiento es 

reducir la fricción permitiendo el libre movimiento de rotación del eje (Arakere et al., 2010).  

Los rodamientos son componentes de alta precisión que permiten a las máquinas moverse fácil y 

eficientemente (Anoopnath et al., 2018). En la actualidad el rodamiento es uno de los elementos 

de mayor importancia en la industria. Los rodamientos son componentes clave en maquinaria 

rotativa tales como turbinas, motores, cajas transmisiones de engranes, (Yu et al., 2018) (Dias 

Machado de Azevedo Henrique; Araujo Mauricio Alex; Bouchonneau Nadège, 2016) (Fengtao, 

Wang; Chenxi, Liu2; Wensheng, Su; Zhigang, Xue; Hongkun, Li; Qingkai, 2017). También son 

utilizados en sistemas como rotores de motores, máquinas herramientas y ruedas del tren (W. 

Guo et al., 2015). 

 

3.2.1. Tipos de Rodamiento.   

En la actualidad existen una gran variedad de rodamientos, pero básicamente estos se pueden 

dividir en el elemento rodante que contienen. Los elementos rodantes pueden ser de bola, de 

rodillo, de rodillo cónico, de aguja y de rodillos esféricos (Booser, 2017) (Nisbet, 1976). 

Además, en cada tipo de elemento rodante existen subdivisiones en base al acomodo de estos 

elementos. 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 1. Tipos de elementos rodantes en un rodamiento. 

 

Esta investigación se enfoca en el análisis de los rodamientos de bolas de ranura profunda de una 

sola hilera. 

Bolas o balín 

Rodillos cilíndricos 

Rodillos cónicos 

Rodillos esféricos 

Agujas 
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3.2.2. Rodamientos de Bola de Ranura Profunda de una Sola Hilera y sus Componentes. 

Los rodamientos de bola son los más comunes y utilizados en las aplicaciones de mercado, sus 

componentes (Booser, 2017)  (Nisbet, 1976) (ver Figura 2) son los siguientes: 

 

• Aro o carrera interior.  

Esta carrera es la que está en contacto con el eje o flecha, la mayoría de las veces esta carrera se 

mueve junto con el eje, por lo que en pocas ocasiones permanece estática. 

 

• Aro o carrera exterior. 

Esta carrera es la que tiene contacto con la estructura, bastidor o marco, la mayoría de las veces 

esta carrera permanece estática, por lo que en pocas ocasiones tiene movimiento. 

 

• Balines. 

Los balines es uno de los componentes más importantes en los rodamientos y sirven para 

transmitir la fuerza de reacción del eje de la carrera interior hacia la carrera exterior, además el 

movimiento de estos permite el giro del eje reduciendo la fricción. 

 

• Jaula. 

La jaula sirve para permitir una distancia de separación equidistante entre todos los balines que 

contiene el rodamiento para que no exista contacto entre ellos. 

 

• Sello 

El funcionamiento del sello permite que el lubricante que contiene el rodamiento no se salga 

hacia el exterior de este. Además, evita que suciedad del exterior entre en el rodamiento y lo 

contamine, provocando una reducción en la vida útil. 

 

Además de estos componentes, los rodamientos llevan lubricante que es esencial para el 

correcto funcionamiento, reducir la fricción y el calentamiento entre los componentes.  
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Figura 2. Componentes de un Rodamiento de bola de una sola hilera. 

 

3.2.3. Tipos de Cargas en los Rodamientos de Bolas de Ranura Profunda de una Sola 

Hilera. 

Los rodamientos de bola de una sola hilera de ranura profunda pueden soportar cargas radiales 

y axiales o también llamadas de empuje (ver Figura 3), además de una combinación de ambas.  

  Cuando se hacen cálculos las cargas axiales se deben de convertir a cargas radiales. 

 

• Las cargas radiales se aplican en ángulo recto (perpendiculares) con respecto al eje. 

 

• Las cargas axiales o de empuje son aquella que son normales a la sección transversal del 

eje.  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 3. Tipos de cargas que soportan los rodamientos. 

 

Rodamiento con 

carga radial 
Rodamiento con 

carga axial 
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En esta investigación el enfoque es en las cargas radiales que actúan en un rodamiento de 

bolas de ranura profunda de una sola hilera. 

 

3.3. Materiales Usados para los Rodamientos.   

En la actualidad los rodamientos están hechos de diferentes materiales, desde aceros, materiales 

cerámicos, hasta materiales plásticos. Los rodamientos de bola son fabricados de diferentes 

materiales dependiendo las partes que los componen. La importancia del material usado en la 

fabricación de los componentes del rodamiento afecta en la confiabilidad y el rendimiento. El 

material usado en la fabricación de los componentes depende de las condiciones de operación 

como la magnitud de la carga, la fricción, la deformación y fuerzas de inercia. También puede 

ser afectada por otros parámetros como las temperaturas, la oxidación y la humedad. 

 

3.3.1. Materiales para el balín y las carreras.   

Como se mencionó anteriormente los balines y carreras de los rodamientos pueden estar hechos 

de materiales como aceros, cerámicos y polímeros. Los materiales más usados en la fabricación 

de los rodamientos son los aceros inoxidables debido a que son más resistentes a la corrosión de 

la superficie y pueden soportar grandes cargas. El fabricante de rodamientos SKF utiliza aceros 

con un alto contenido de cromo, según la normativa ISO 683-17. El acero más usado es el AISI 

52100 es uno de los aceros más antiguos e investigados, debido a las exigencias respecto a la 

durabilidad de los rodamientos que cada vez más son mayores. La nomenclatura del acero AISI 

52100 puede variar dependiendo de la región, pero su variación en la composición química es 

mínima como se muestra en la tabla 1. 

Tabla 1. Porcentaje de elementos contenidos en el acero AISI 52100.   

Designación 

de País 

% 

Carbón 

% 

Silicón 

%  

Manganeso  

%  

Fosforo 

% 

Cromo  

% 

Molibdeno 

% 

Níquel 

% 

Sulfuro 

AISI 52100 

USA 

0.95-

1.1 

0.15-

0.35 

0.5 máx. 0.012 

máx. 

1.3-1.6 0.08 máx. 0.25 

máx. 

0.025 

máx. 

100CR6 

Alemania 

0.95-

1.1 

0.15-

0.35 

0.25-0.45 0.3 

máx. 

1.35-

1.65 

0.1 máx. - 0.02 

máx. 

SUJ2 

Japón 

0.95-

1.1 

0.15-

0.35 

0.5 máx. 0.025 

máx. 

1.3-1.6 0.08 máx. 0.25 

máx. 

0.025 

máx. 

GCR15 

China 

0.95-

1.05 

0.15-

0.35 

0.25-0.45 0.027 

máx. 

1.4-1.65 0.1 máx. 0.23 

máx. 

0.02 

máx. 
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3.3.2. Materiales para Jaula. 

Los materiales más usados en las jaulas de los rodamientos son acero estructural y latón, además, 

se pueden usar polímeros siendo los más comunes el nilón y el acetato moldeado. Otros plásticos 

utilizados son el fenol formaldehido y la poliamida 66. 

 

3.4. Geometría de los Rodamientos de Bolas.  

En cualquier tipo de rodamiento la geometría de sus componentes es de gran importancia para el 

eficaz funcionamiento de este. Son muchas las variables geométricas que se tienen en un 

rodamiento de bolas de ranura profunda de una sola hilera, en esta sección se muestra la 

geometría principal en un rodamiento de bolas (ver Figura 4): el diámetro de paso y holgura, 

diámetro juego longitudinal, altura del hombro, diámetro del balín, y el ancho del rodamiento. 

También existen otras características geométricas que son relaciones entre algunas de las 

características mencionadas en el enunciado anterior como la suma y diferencia de la curvatura, 

conformidad de pistas, las cuales se analizan en la sección de metodología actual.  

 

 
 

Figura 4. Geometría principal de un rodamiento de bola. 
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 3.4.1. Diámetro Nominal del Eje db.   

El diámetro Nominal es de gran importancia porque es el diámetro del eje de la máquina en 

donde se instala el rodamiento. En un catálogo de fabricantes este diámetro es el que sirve para 

seleccionar el rodamiento. 

 

3.4.2. Diámetro de paso de.   

Es la media de los diámetros de contacto de las carreras exterior e interior y se define por (3)  

𝑑𝑒 =
𝑑𝑜 + 𝑑𝑖

2
                                                                          (3) 

En donde: 

di = diámetro interior 

do = diámetro exterior. 

 

3.4.3. Holgura diametral Cd.   

Se define como la distancia máxima que permite que una bola del rodamiento recorra 

diametralmente la pista interior respecto a la pista exterior (ver Figura 5), su relación funcional 

es 

𝐶𝑑 = 𝑑𝑜 − 𝑑𝑖 − 2𝑑                                                               (4) 

 

 

Figura 5. Holgura diametral. 
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3.4.4. Altura del Hombro Sh.   

Es la profundidad que presenta el canal de la pista que se mide desde el hombro hasta el fondo 

del canal (ver Fig.6) y se expresa en la siguiente fórmula 

 

𝑆ℎ = 𝑟(1 − cos 𝜃𝑠)                                                                 (5) 

 

 

 
 

Figura 6. Altura del hombro de un rodamiento. 

 

 

3.4.5. Ángulo de contacto βf. 

Se define como el ángulo que se forma en el momento en que la bola tiene contacto entre la pista 

interior y la pista exterior, lo cual tendrá un valor máximo cuando llegue al tope marcado por la 

altura del hombro (ver Fig. 7). Este ángulo se forma cuando se tienen cargas axiales o de empuje, 

si no existen tales cargas el valor de βf es igual a cero. La determinación del ángulo se define 

como sigue 

𝛽𝑓 = cos−1 [
𝑟𝑜 + 𝑟𝑖 −

𝑑𝑒 − 𝑑𝑖

2
𝑟𝑜 + 𝑟𝑖 − 𝑑

]                                                      (6) 
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Figura 7. Ángulo de contacto de un rodamiento. 

 

La geometría mencionada anteriormente mencionada es básica y es la necesaria para la selección 

de un rodamiento en un catálogo de algún fabricante. Para análisis de diseño de un rodamiento o 

de investigación se requiere hacer consulta en artículos de investigación científica para encontrar 

más conceptos de geometría de rodamientos que los catálogos de fabricantes no mencionan. 

También las dimensiones de los rodamientos han sido estandarizadas internacionalmente, por lo 

que se puede consultar la geometría en las siguientes normativas: 

• ISO 15 

• ISO 464 

• ISO 492 

• ISO 582 

• ISO 5753-1 

 

3.5. Tipos de Fallas en los Rodamientos de Bola. 

El buen funcionamiento de la maquinaria rotativa depende principalmente de las características 

dinámicas de los componentes rotativos, como ejemplo de los rodamientos (Yakout et al., 2019). 

Los rodamientos de bolas pueden fallar por diversas causas. El problema es que las fallas no solo 

afectan el rodamiento, sino que también afectan a toda la cadena de elementos mecánicos de los 
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que se compone una máquina. Esto porque su estado de funcionamiento impacta en forma 

directa y significativa en la precisión, confiabilidad y vida útil de toda la máquina (W. Guo et al., 

2015). La falla del rodamiento también puede causar accidentes (W. Guo et al., 2015). Además, 

la falla final de un rodamiento puede conducir a la falla final de un equipo mecánico lo cual trae 

consigo pérdidas económicas para las empresas (Cui et al., 2019).    

Por lo anterior, el estudio y monitoreo del estado de los rodamientos y el diagnóstico 

inteligente de fallas tienen un valor teórico y práctico importante en ingeniería (Cui et al., 2019) 

(Song et al., 2018). Las fallas que se pueden presentan en los rodamientos de bola son las 

siguientes: 

 

• Una de las principales fuentes de fallas es originada desde la manufactura y el mal 

montaje de rodamientos de bola, estos errores tienen un gran impacto en la vida útil de 

los rodamientos (Yakout et al., 2019) (Weiss, 2005) (Behzad & Bastami, 2011) (Sales & 

Gmbh, n.d.) (Yakout et al., 2018).    

• Selección de un rodamiento inadecuado o que no cumple con las características 

requeridas en la aplicación. 

• Fallas por exceso de carga. Cuando se carga un rodamiento con una carga mayor a la que 

fue diseñado causara falla prematura (Sales & Gmbh, n.d.). 

• Falla por lubricación inadecuada. Cuando se usa un lubricante inadecuado que no cumple 

con las especificaciones del fabricante.  

• Falla por falta de lubricación. Esta falla se presenta en algunos tipos de rodamientos que 

requieren lubricación cada cierto periodo de tiempo. Cuando por falta de mantenimiento 

el rodamiento no se lubrica se produce altas temperaturas causadas por la fricción lo cual 

hace que el rodamiento se desgaste más rápidamente (Sales & Gmbh, n.d.)(Insight & 

Europe, n.d.). 

• Fallas por corrosión. Cuando el rodamiento se encuentra en ambientes corrosivos y los 

agentes de corrosión logran penetrar el rodamiento causando daños en las carreras y el 

balín (Sales & Gmbh, n.d.). 

• Fallas por choque eléctrico. Si el rodamiento recibe una descarga eléctrica que cause 

daño en sus componentes (Sales & Gmbh, n.d.). 
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• Fallas por fatiga. Esta falla es causada debido a que los materiales tienen su límite de 

fatiga y que debido al uso se alcanza dicho limite. El problema es que algunos materiales 

como el acero AISI 52100 no tienen un límite de fatiga especificado. 

• Fallas por esfuerzos de contacto o de Hertz. Esta falla se genera debido a que las cargas 

aplicadas al rodamiento ocasionan esfuerzos de contacto y un esfuerzo cortante el cual es 

máximo a cierta profundidad, dichos esfuerzos con el paso del tiempo generan grietas 

bajo la superficie de las carreras las cuales con el paso del tiempo avanzan hasta la 

superficie ocasionando agujeros en las pistas de las carreras. Este tipo de fallas son las 

dominantes en los rodamientos (Arakere et al., 2010) (Pandiyarajan et al., 2012) (Asada 

et al., 1992)(Bower, 1988).   

 

El enfoque de esta investigación es en fallas generadas bajo la superficie causadas por los 

esfuerzos de contacto de Hertz. 

 

3.5.1. Fallas en los rodamientos de bola causada por los esfuerzos de contacto de Hertz. 

En un rodamiento las cargas se transmiten del eje en donde van montados los rodamientos a la 

carrera interior, enseguida pasan a los balines y finalmente se trasmiten a la carrera fija exterior. 

En la transmisión de fuerza de la carrera interior hacia los balines y de los balines a la carrera 

exterior se generan esfuerzos de contacto. Los esfuerzos de contacto generados son grandes en el 

rango de 2000 MPa, junto con estos esfuerzos se presenta un esfuerzo cortante máximo. El valor 

del esfuerzo cortante máximo se presenta debajo de la superficie (ver Figura 8) en donde también 

con el paso del tiempo se presentan grietas las cuales van avanzando hacia la superficie 

generando pequeños agujeros (Arakere et al., 2010) (Sales & Gmbh, n.d.) (E. V Zaretsky, 2013). 

Cuando los orificios se presentan en alguna de las dos carreras, el paso de los balines hace que 

los orificios crezcan (ver Figura 9), lo cual causa vibraciones en el rodamiento afectando su 

funcionamiento y causando la falla. Además, las grietas que se generan debajo de la superficie 

actúan como concentradores de esfuerzos haciendo más grande el problema (Bower, 1988). 

Es difícil de predecir el tiempo cuando este tipo de falla va a ocurrir. Este problema de 

predicción se agudiza si las carreras están hechas de un material como el acero AISI 52100, ya 

que este acero no tiene bien definido su límite de fatiga. 
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Figura 8. Esfuerzos de contacto bajo la superficie. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 9. Deterioro de la carrera. 

 

3.6. Teoría de Hertz.  

Cuando dos cuerpos solidos elásticos curvos son presionados entre sí con una carga, ocurre un 

aplastamiento que deja una forma plana (Anoopnath et al., 2018). Por ejemplo, cuando dos 

balines se presionan entre sí, un balín y una carrera curva o un rodillo y una superficie plana. 

a. Deterioro en el momento del 

reconocimiento 
c. Deterioro al cabo de 1200 

horas de servicio. 

b. Deterioro al cabo de 1000 horas 

de servicio. 
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Debido a la superficie plana generada se produce un área elíptica de contacto, además de 

deformaciones, esfuerzos debajo de la superficie y esfuerzos cortantes. En 1878 Heinrich Hertz 

encontró que el cálculo de estos esfuerzos era solo aproximaciones y estaban obstaculizadas por 

valores empíricos (Schmelz, 1992). En enero 1881 en Alemania Hertz público un análisis 

matemático sobre la relación que rige el tamaño y la forma del área de contacto y la distribución 

de los esfuerzos sobre esta área. El problema es que el desarrollo matemático de Hertz es difícil 

de entender por los ingenieros mecánicos (Schmelz, 1992). La teoría de Hertz se aplica para la 

obtención de los esfuerzos en elementos de máquina como rodamientos de bolas y rodillos, 

engranajes y levas. La teoría de Hertz se aplica si se cumplen las siguientes condiciones 

(Hamrock & Dowson, 1981) (Schmelz, 1992):  

(1) Los materiales analizados son homogéneos y no se debe de exceder el límite elástico.  

(2) No se inducen fuerzas tangenciales entre los sólidos. 

(3) El contacto está limitado a una pequeña porción de la superficie, tal que las dimensiones de 

la región de contacto son pequeñas en comparación con los radios de los elipsoides. 

(4) Los sólidos están en reposo y en equilibrio. 

En este análisis el cálculo de los esfuerzos de Hertz se explica y se aplica en el capítulo de 

metodología. 

 

 

3.7. Vida de los Rodamientos.  

En esta investigación el concepto de vida útil de un rodamiento se toma para una falla por fatiga, 

descartando las fallas por choque eléctrico, mal mantenimiento, falta de lubricación, sobrecarga, 

mal alineado, corrosión, etc. La vida útil se toma sobre un cojinete que este bien instalado, bien 

lubricado, este limpio, además que este sellado para evitar la suciedad del polvo y partículas 

extrañas. 

La vida útil de un rodamiento se puede definir como el número de revoluciones o el 

número de horas de funcionamiento a una velocidad constante dada, que un rodamiento es capaz 

de resistir antes de iniciar a presentar los primeros síntomas de fatiga (inicio de la grieta) en uno 

de sus elementos, ya sea en los balines, en la carrera interior o exterior (E. V Zaretsky, 2013). La 

norma que la asociación de fabricantes de rodamientos antifricción (AFBMA) hace mención que 

el criterio de falla es la primera evidencia de aparición de fatiga. Por ejemplo la compañía 

Timken utiliza un criterio de falla el cual es el descascarado o picadura en una zona de 0.01 in2  
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(Budynas Richard G. and Nisbett Keith., 2015). Aunque un rodamiento puede seguir 

funcionando aun cuando aparezcan las primeras evidencias de fatiga. 

 

3.7.1. Duración nominal o Vida L10 de un Rodamiento.  

Los fabricantes prueban cientos de rodamientos hasta la falla, las pruebas se realizan con cargas 

constantes a velocidades constantes para obtener la duración nominal o vida L10. No obstante, las 

pruebas que se realizan en laboratorios demuestran que los rodamientos aparentemente idénticos 

y funcionando en condiciones aparentemente idénticas, tienen duraciones diferentes (Budynas 

Richard G. and Nisbett Keith., 2015). Por esta razón, los cálculos están basados en la duración 

nominal, es decir, vida nominal L10 que define que el 90% de los rodamientos funcionarán 

correctamente y el 10% presentarán fallas prematuras.  

La duración especificada por el fabricante está basada en datos que son hipotéticos basados 

en la carga y velocidad suministrados por el mismo fabricante. El termino de vida L10, introduce 

un concepto en el cual se tiene un límite de carga que representa la carga máxima que puede 

soportar el componente, bajo la cual no se producirá la falla del rodamiento en condiciones 

ideales.  

𝐿10 = 𝐿1 (
𝐶

𝑃𝑒𝑞
)

𝐾

                                                                     (1) 

L10 = Revoluciones para el que el 10% de los rodamientos diseñados fallan. 

L1 = 106 revoluciones. 

C = Carga dinámica especificada por el fabricante. 

Pd = Carga de diseño estimada en el paso 1. 

K= exponente relación carga vida. 

 

La fórmula L10 fue propuesta por los investigadores de SKF, Lundberg y Palmgren a 

principios de la década de los 50 (Arakere et al., 2010). En la actualidad la fórmula fue adoptada 

por la Norma ISO 281 y continua vigente.    

 

3.7.2 Carga dinámica de un rodamiento C.  

La carga dinámica C de la fórmula de vida L10 de un rodamiento se define como la carga que un 

cojinete soporta en un millón de revoluciones con una probabilidad de sobrevivencia del 90%. 
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La carga dinámica se usa para seleccionar un rodamiento en un catálogo, la carga equivalente 

que se tiene en una aplicación debe de ser menor que la carga dinámica. Lo anterior evita que se 

presenten fallas por sobrecarga o deformaciones plásticas de los componentes. El problema que 

presenta este concepto es que los fabricantes no mencionan con exactitud como determinan la 

carga dinámica. Algunos de los factores que se usan para obtener el valor de la carga dinámica 

son los siguientes:  

- Tamaño del elemento rodante. 

- Número de elementos rodantes por fila. 

- Número de filas de elementos rodantes. 

- Conformidad entre los elementos rodantes. 

- Ángulo de contacto con carga. 

- Propiedades de los materiales. 

- Propiedades de los lubricantes. 

- Temperatura de operación. 

- Velocidad de operación. 

Para conocer más sobre el concepto de carga dinámica en la siguiente sección se muestra el 

desarrollo de la fórmula L10. 

 

3.8. Desarrollo de la Fórmula de Vida Útil de los Rodamientos.  

La fórmula de vida L10 usada en la actualidad fue desarrollada en el siglo pasado por varios de 

los investigadores que han hecho grandes aportes a la industria de los rodamientos. Como se vio 

en la sección 3.6 la teoría de Hertz aportó el desarrollo y la compresión de los esfuerzos de 

contacto. Su aporte es de gran importancia en el campo del diseño, pero no ha tenido impacto en 

el desarrollo de rodamientos. Son varios los investigadores que incluso aceptaron no agregar la 

teoría de Hertz en sus análisis debido al alto grado de dificultad para comprender los análisis 

matemáticos de la teoría de Hertz. En las siguientes secciones se muestran los principales aportes 

que se han hecho a la fórmula de vida L10. 

 

3.8.1. Ecuación de Stribeck.  

En el siglo XX Richard Stribeck hizo los primeros aportes de la era moderna de los rodamientos 

publicando dos artículos en los cuales hizo varios adelantos. Algunos de los aportes de Stribeck 
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(Jacobson, 2011) son los siguientes: 

- Calculó la capacidad de carga estática que puede soportar un rodamiento. 

- Calculó la distribución de la carga entre los balines de un rodamiento, además del balín 

que soportaba la carga más pesada de todo el rodamiento. 

- También determinó la carga que puede ocasionar una deformación plástica en el 

rodamiento. Por lo que propuso que los rodamientos trabajan bien si la carga a la que 

operan esta debajo de la carga que ocasiona deformación plástica.  

 

Stribeck aportó la siguiente ecuación que relaciona la carga radial con el número de balines y 

el diámetro de un balín con la constante K de Stribeck (E. V Zaretsky, 2013) (Oswald et al., 

2011)(E. V. Zaretsky, 1998). 

𝐾 =
5𝑄

𝑍𝑑2                                                                              (7)                                                                   

En donde  

K= constante de Stribeck 

Q= carga total radial 

d = diámetro del balín 

Z = número de balines 

 

El número 5 en la ecuación anterior fue derivado por Stribeck (1901) al analizar el instante 

en que una carga aplicada a un balín está en forma radial y el juego diametral es cero. El enfoque 

utilizado por Stribeck fue evaluar la suma finita de varios números de bolas, en seguida, derivó la 

ecuación para la capacidad de carga estática escribiendo el valor más conservador de 5 para el 

valor teórico de 4.37 (Hamrock & Dowson, 1981). 

 

3.8.2. Ecuación de Palmgren.  

Arvid Palmgren en 1924 aporto a la industria de los rodamientos una ecuación que modificaba la 

ecuación de Stribeck. Las modificaciones se basaron en los efectos de carga y velocidad. 

Además, estableció las reglas para las conversiones de cargas axiales y radiales que actúan en un 

rodamiento en una carga puramente radial o una carga equivalente Q (E. V Zaretsky, 2013) (A. 

Palmgren, 1924) (E. V. Zaretsky, 1998). 

𝑄 = 𝑅 + 𝑦𝐴                                                                (8) 
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En donde: 

R= carga radial  

A= carga axial 

Q = carga total radial 

y = valores en función de la constante K de Stribeck 

 

En 1945, Palmgren modificó la ecuación de 1924 por la ecuación 9 (A. Palmgren and 

Ruley B., 1945) (Jacobson, 2011) (E. V Zaretsky, 2013) (Tudose, 2010) que convierte las cargas 

radiales y axiales en una carga equivalente. 

𝑄 = 𝑃𝑒𝑞 = 𝐶2 = 𝑋𝐹𝑟 + 𝑌𝐹𝑎                                                    (9) 

En donde: 

P
eq

= carga equivalente  

F
r
 = Fuerza radial de la carga 

F
a
= fuerza axial de la carga 

Y= el valor real del cojinete 

X= factor de rotación 

C2= el termino C2 se usa en catálogos comerciales 

 

3.8.3. Ecuación de Waloddi Weibull.  

En 1939, Waloddi Weibull hizo aportes al desarrollo de los rodamientos con la publicación de 

dos artículos “Una teoría estadística de la resistencia de materiales”  (Weibull, 1939a) y “El 

fenómeno de la ruptura en sólidos” (Weibull, 1939b) (E. V Zaretsky et al., 2003). El resultado de 

las investigaciones de Weibull se obtuvo una ecuación de vida (10).  

𝐿 = [
1

𝜏
]

𝑐
𝑒

[
1

𝑉
]

1
𝑒

                                                                     (10) 

                                                                 

L= vida de contacto en revoluciones  

τ = es el esfuerzo cortante crítico 

V= volumen estresado 

c/e = el exponente de relación vida esfuerzo 
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e=constante del material 

 

El problema con la fórmula de Weibull para la vida de rodamientos es que no fue 

adoptada por otros investigadores. El investigador Erwin Zaretsky menciona en (E. V Zaretsky, 

2013) que Weibull sugirió a Palmgren y Lundberg usar su ecuación, pero no la usaron o no 

existe evidencia escrita de que la usaron.  

 

3.8.4. Ecuación de Palmgren y Lundberg.  

En 1947 Palmgren junto con Gustaf Lundberg desarrollaron una fórmula de vida para 

rodamientos de bola y rodillo. La fórmula fue publicada en la misma época que el trabajo de 

Weibull. Palmgren-Lundberg realizaron su fórmula de vida L10 que se apegó a una distribución 

Weibull, el problema es que no tomaron en cuenta los esfuerzos de contacto de Hertz (E. V 

Zaretsky et al., 2003). Además, la literatura no menciona la manera en que ellos obtuvieron los 

parámetros para la distribución Weibull. La ecuación 11 fue desarrollada por Palmgren and 

Lundberg (E. V Zaretsky et al., 2003) (Harris & Yu, 1999) (E. Y. Zaretsky, 1986). 

𝐿~ [
1

𝜏0
𝑐]

𝑐
𝑒

 𝑧0

ℎ
𝑒 [

1

𝑉
]

1
𝑒

                                                                (11) 

En donde: 

L= vida de contacto en revoluciones  

τ = es el esfuerzo cortante critico 

V= volumen estresado 

c/e = el exponente de relación vida esfuerzo (E. V Zaretsky et al., 2003). 

c= constante del material 

e= constante del material 

h = profundidad donde se presenta el esfuerzo cortante 

 

En esta ecuación Palmgren y Lundberg tomaron en cuenta que la fuerza causa un 

esfuerzo cortante máximo debajo de la superficie y que existe un volumen que sufre un esfuerzo. 

Además, usaron la teoría ortogonal del esfuerzo cortante y asumieron que la propagación de la 

grieta iniciaba en una profundidad h (E. V Zaretsky, 2013). Desarrollando esta ecuación se llega 

a la ecuación actualmente adoptada por ISO 281. 
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  𝐿10 = 𝐿1 (
𝐶

𝑃𝑒𝑞
)

𝐾

                                                             (1) 

 

3.8.5. Ecuación de Vida de Ioannides y Harris.  

En 1986 E. Ioannides y T. A Harris introdujeron el esfuerzo cortante a la fatiga (τu) en la 

ecuación de Palmgren dando como resultado la ecuación 12 (Ioannides & Harris, 1986)(E. V 

Zaretsky, 2013). 

𝐿~ [
1

𝜏𝑜−𝜏𝑢
]

𝑐

𝑒
 𝑧0

ℎ

𝑒 [
1

𝑉
]

1

𝑒
                                                               (12) 

Otra cuestión es que Ioannides-Harris introdujeron el concepto de fatiga en la ecuación, pero se 

supone que el uso de la fatiga en los cojinetes daría vida infinita y en la mayoría de los casos los 

cojinetes fallan por fatiga que se presenta en forma de grietas bajo la superficie estresada, dichas 

grietas con el tiempo se van propagando hacia el exterior de las carreras o los balines haciendo 

que estos fallen. Debido a lo anterior, el concepto de fatiga que menciona que se puede lograr 

vida infinita no se cumple en este caso. 

 

3.8.6. Ecuación de Vida de Erwin Zaretsky.  

En 1994 Erwin Zaretsky desarrollo una ecuación  basada en la ecuación de Palmgren y Lundberg 

(E. V Zaretsky et al., 2003) (E. V Zaretsky, 2013) en donde el valor de c lo hizo independiente de 

e. Además, al exponente c le tomó un valor de 9 

𝐿~ [
1

𝜏𝑜
]

𝑐

 [
1

𝑉
]

1
𝑒

                                                                   (13) 

 

3.8.7. Ecuación de Vida ISO 281.  

La fórmula L10 desarrollada por Palmgren y Lundberg fue incorporada por  ANSI/ABMA y la 

norma ISO 281 (E. V Zaretsky, 2013) (ISO, 2008) (ABMA 9., 1990), y la ecuación continua 

vigente en el cálculo de vida de un rodamiento.  
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3.8.8. Desarrollo de la carga dinámica de la ecuación de vida L10 de Palmgren y 

Lundberg. 

La ecuación de vida L10 (1) desarrollada por Palmgren y Lundberg y adoptada por la norma ISO 

281 usa la capacidad de carga dinámica (C), cuando se selecciona un cojinete este es un valor 

que debe ser mayor que la carga equivalente. Es raro que un catálogo muestre como se obtiene la 

capacidad de carga dinámica, a continuación, se muestra cómo se obtiene dicha carga. 

Suponiendo que el material tiene un límite a la fatiga, lo cual significa que puede soportar 

un número ilimitado de cargas en un nivel de carga bajo o debajo de este, la curva de vida útil 

será asintótica, pero debido a que el material tiene un límite o un límite de fractura la curva debe 

ceder. Si se asume que la curva tiene un perfil de una función exponencial (E. V Zaretsky, 2013), 

la relación existente entre la carga y el número de ciclos de carga a la fatiga será 

𝐾 = 𝑐(𝑎𝑛 + 𝑒)−𝑥 + 𝑢                                                           (14) 

En donde: 

n= número de ciclos en millones  

u = límite de fatiga 

x= el exponente 

K= Stribeck stress contact  

c = constate del material 

a= número de ciclos de carga en un punto con la exposición de carga máxima 

e = constante del material 

 

En la ecuación 14 despejando u hacia el otro lado 

𝐾 − 𝑢 = 𝑐(𝑎𝑛 + 𝑒)−𝑥 

Elevando toda la ecuación a x para eliminar -x 

[
𝐾 − 𝑢

𝑐
= (𝑎𝑛 + 𝑒)−𝑥]

𝑥

 

[
𝐾 − 𝑢

𝑐
]

𝑥

= (𝑎𝑛 + 𝑒)−1 =
1

(𝑎𝑛 + 𝑒) 
 

Resultando la siguiente ecuación 

(𝑎𝑛 + 𝑒) = [
𝑐

𝐾 − 𝑢
]

𝑥

=
𝑐𝑥

[𝐾 − 𝑢]𝑥
 

Despejando e para dejar solo el término an  
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𝑎𝑛 = [
𝑐

𝐾 − 𝑢
]

𝑥

− 𝑒 

La vida en millones de ciclos resulta ser el termino an, como se muestra en la siguiente 

fórmula 

𝑉𝑖𝑑𝑎 (𝑚𝑖𝑙𝑙𝑜𝑛𝑒𝑠 𝑑𝑒 𝑐𝑖𝑐𝑙𝑜𝑠) = [
𝑐

𝐾 − 𝑢
]

𝑥

− 𝑒 

 

Sustituyendo en la ecuación anterior la ecuación de Stribeck 𝐾 =
5𝑄

𝑍𝑑2  entonces 

𝑉𝑖𝑑𝑎 (𝑚𝑖𝑙𝑙𝑜𝑛𝑒𝑠 𝑑𝑒 𝑐𝑖𝑐𝑙𝑜𝑠) = [
𝑐

5𝑄
𝑍𝑑2 − 𝑢

]

𝑥

− 𝑒 

 

Eliminando el concepto de fatiga para los cojinetes de acero u=0 y la constante del 

material e=0, además, como 𝑃𝑒𝑞 = 𝑄,  donde f
c
 es el coeficiente de geometría y está dado por 

(15) sustituyéndolo en la ecuación anterior  

𝑓𝑐 =
𝑐

5
                                                                      (15) 

𝐿𝑖𝑓𝑒(𝑚𝑖𝑙𝑙𝑜𝑛𝑒𝑠 𝑑𝑒 𝑐𝑖𝑐𝑙𝑜𝑠) = [
𝑓𝑐𝑑2𝑍

𝑃𝑒𝑞
]

𝑥

 

La capacidad de carga dinámica C depende del factor de geometría fc, del diámetro d del 

balín del rodamiento, y del número de balines en el balero Z (E. V. Zaretsky et al., 2012), por lo 

tanto, se sustituye C en la ecuación anterior 

C = 𝑓𝑐𝑑2 𝑍                                                                    (16) 

Obteniendo 

𝑉𝑖𝑑𝑎 (𝑚𝑖𝑙𝑙𝑜𝑛𝑒𝑠 𝑑𝑒 𝑐𝑖𝑐𝑙𝑜𝑠) = [
𝐶

𝑃𝑒𝑞
]

𝑥

                                             (17) 

 

La ecuación anterior es la ecuación que se conoce como L10  

𝐿10 = [
𝐶

𝑃𝑒𝑞
]

𝑥

                                                                  (18) 
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Esta es la fórmula general para encontrar la vida en rodamientos. Si se tiene un 

rodamiento de balines la fórmula toma el exponente 3, si es para rodamiento de rodillos toma el 

valor de 3.3.  

El termino L
10

 se refiere a la vida en millones de la carrera interior a la cual el 10% de la 

población va a fallar y el 90 % va a sobrevivir. En donde C es la capacidad de carga dinámica 

que un rodamiento diseñado puede soportar. 

 

Como se puede observar son diferentes las variables que se usan para calcular la vida del 

cojinete. La ecuación de vida L10 fue desarrollada por Palmgren y Lundberg en los años 40’s y 

ha sufrido pequeños cambios a través de los años hechos por Ioannides-Harris y Zaretsky, aun 

así, se considera que la formula mantiene la base proporcionada por Palmgren y Lundberg.  

 

3.9. Confiabilidad. 

Se define confiabilidad como la probabilidad que un producto, componente o equipo funcione 

adecuadamente a través de un periodo de tiempo t en ambientes especificados a un nivel de 

confianza dado. Otra forma de definir confiabilidad es calidad que a través del tiempo. En la 

actualidad el concepto de confiabilidad se aplica en todas las áreas de diseño de productos. Un 

ejemplo, en el diseño de rodamientos de bolas, en donde se desea conocer su tiempo de vida. Los 

diseñadores mecánicos utilizan factores de seguridad en donde comparan el esfuerzo generado en 

el componente contra la resistencia del material, pero la mayoría de las veces no toman en cuenta 

el concepto de confiabilidad, el cual va más allá que un factor de seguridad.  La confiabilidad 

analiza el tiempo de vida de un producto el cual puede ser medido en ciclos, revoluciones, horas, 

años dependiendo el tipo de producto. En el periodo de tiempo analizado se espera que el 

producto opere satisfactoriamente sin que se presenten fallas. En este análisis la función de 

distribución que se usa es la distribución Weibull. 

3.10. Distribución Weibull. 

La distribución Weibull fue desarrollada a mitad del siglo XX por el ingeniero mecánico 

Waloddi Weibull, como se mencionó anteriormente Weibull también se adentró en el diseño de 

rodamientos. En 1951, Weibull publicó una articulo llamado “A statistical distribution funtion of 

wide applicability” del cual surgió la distribución Weibull (Dodson 2006) 
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En este análisis se usa una distribución Weibull de dos parámetros definida por el 

parámetro (β) o parámetro de forma que determina la forma o perfil de la distribución y el 

parámetro teta (η) que indica la escala de la distribución, es decir muestra que tan aguda o plana 

es la distribución. 

La función de densidad de probabilidad de la distribución Weibull de dos parámetros está 

dada por: 

𝑓(𝑡) = (
𝛽

𝜂
) (

𝑡

𝜂
)

𝛽−1

𝑒
−(

𝑡

𝜂
)

𝛽

                                                       (19)      

Por la tanto su función de confiabilidad es: 

𝑅(𝑡) = 𝑒
−(

𝑡

𝜂
)

𝛽

                                                              (20)  

3.11. Resistencia a la fatiga. 

La fatiga es un fenómeno que afecta a los materiales que componen los elementos de maquina y 

a muchos productos afectado la vida útil de estos y pudiéndolos provocar la falla aun cuando los 

esfuerzos a los que se somete la pieza estén por debajo del límite elástico, un ejemplo es cuando 

se rompe un alambre doblándolo hacia atrás y adelante en forma repetitiva hasta que se rompe 

(Mlikota et al., 2018). Cuando se analiza el rompimiento del alambre la carga que se aplica para 

romperlo no es de gran magnitud, la cargase debe de aplicar en forma repetitiva para lograr la 

fractura. Al igual que el alambre, los elementos de las maquinas pueden fallar aun cuando no se 

les aplica una carga que pueda causar la fractura superando el esfuerzo de cedencia o el esfuerzo 

ultimo de tensión o compresión del material, cargas de menor magnitud, pero en forma repetitiva 

causan que el material se fatigue y se fracture a través del tiempo, por lo tanto, la fatiga es 

fenómeno de acumulación de daño. La fatiga es una preocupación en cualquier elemento de 

máquina que estén presentes los esfuerzos cíclicos La fatiga se aplica en escalas microscópicas y 

macroscópicas, es decir se puede presentar en la falla de un cojinete hasta en la fragmentación de 

un barco en dos. 

 

3.11.1. Máquina de prueba R. R. Moore.  

Para determinar la resistencia a la fatiga de los materiales bajo cargas cíclicas se usa la máquina 

de prueba R. R. Moore (figura 10). La máquina utiliza probetas estandarizadas (figura 11). La 
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probeta se sujeta a la maquina y se hace girar estando al mismo tiempo de estar sometida a una 

carga que produce flexión pura (sin cortante transversal) mediante pesos. La flexión y la rotación 

producen un esfuerzo cíclico de tensión y compresión en la probeta. La máquina posee un 

contador de revoluciones para detectar el número de ciclos cuando el esfuerzo cíclico genere la 

falla.  

 

Figura 10. Máquina de prueba de R. R. Moore. 

 

Figura 11. Probeta estandarizada para máquina de R. R. Moore. 

  

3 7/16 pulg 

0.30 pulg 

9 7/8 pulg R 

Contador de ciclos 
Motor 

Pesos 

Probeta 
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3.11.2. Diagrama S-N o de Wöhler.  

A partir de los experimentos a la flexión de la viga rotatoria, el ingeniero alemán August Wöhler 

graficó la relación de la resistencia a la fatiga respecto al número de ciclos a la falla de la 

probeta, las gráficas obtenidas fueron llamadas diagramas Wöhler (en honor a August Wöhler) o 

diagramas de S-N (donde S es el esfuerzo y N es el número de ciclos) (Şik et al., 2018). 

Además, al analizar distintos materiales Wöhler descubrió que existen materiales que tienen un 

límite de resistencia a la fatiga y otros materiales que no presentan límite de resistencia a la 

fatiga (Se). El diagrama S-N (figura 12) es de un material que tiene límite de resistencia a la 

fatiga, en este diagrama la resistencia a la fatiga se representa en el eje de las ordenas y los 

ciclos van en el eje de las abscisas de manera logarítmica (si se usan coordenadas cartesianas se 

percibe una línea recta sin pendiente y no se distinguirían las diferentes etapas de los ciclos) (Şik 

et al., 2018). 

 

Figura 12. Diagrama S-N o diagrama de Wöhler. 

La resistencia a la fatiga inicia con el valor del esfuerzo último del material (Sut) cuando 

el número de ciclos es cero. Cuando el material se somete a cargas cíclicas la resistencia a la 

fatiga empieza a reducir su valor. El diagrama S-N muestra diferentes etapas del número de 
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ciclos fatiga bajo ciclaje, fatiga de alto ciclaje y vida infinita (Budynas Richard G. and Nisbett 

Keith., 2015) (Schmid, S.R.; Hamrock, B. J.; Jacobson, 2014)(Pedersen, 2018) .   

 

3.11.2.1. Fatiga de bajo ciclaje.  

La fatiga de bajo ciclaje se presenta hasta los 1000 ciclos, aquí la pendiente es mínima. En esta 

sección se pueden diseñar elementos de máquina que requieren pocos ciclos. Esta zona está en la 

sección de vida finita. 

 

3.11.2.2. Fatiga de alto ciclaje.  

En el diagrama S-N donde termina la zona de bajo ciclaje comienza la fatiga de alto ciclaje, es 

decir, a los 103 ciclos, el fin de la zona de alto ciclaje varía dependiendo el tipo material y va de 

106 ciclos a 107ciclos, en la figura 12 la fatiga de alto ciclaje va de 103 a 106 ciclos. En la 

pendiente generada en la zona de alto ciclaje se puede obtener el número de ciclos en los cuales 

una pieza sometida bajo un esfuerzo puede fallar, o viceversa, si se conoce el número de ciclos 

en los cuales una pieza falla se puede obtener el esfuerzo que genera la falla. Por lo tanto, la 

resistencia a la fatiga en la zona de alto ciclaje se puede expresar mediante la siguiente ecuación 

log 𝑆𝑓
′ = 𝑏𝑠 log 𝑁𝑡

′ + 𝐶                                                       (21) 

En donde: 

C = es la intersección 

bs = es la pendiente 

Nt’ = es el número de ciclos a la falla 

Sf’= es la resistencia a la fatiga 

De la ecuación anterior se despeja la resistencia a la fatiga Sf’ quedando de la siguiente manera 

𝑆𝑓
′ = 10𝐶(𝑁𝑡

′)𝑏𝑠                                                              (22) 

La ecuación anterior debe ser usada de 103 ≤ Nt’ ≤ 106. También se puede despejar el 

número de ciclos si se conoce la resistencia a la fatiga.  
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 𝑁𝑡
′ = (𝑆𝑓

′10−𝐶)
1 𝑏𝑠⁄

                                                        (23) 

La ecuación anterior debe ser usada de 103 ≤ Nt’ ≤ 106. La pendiente bs se obtiene con la 

siguiente ecuación 

𝑏𝑠 = −
1

3
log (

𝑆𝑙
′

𝑆𝑒
′)                                                            (24) 

En donde Sl’ = 0.75 Su 

El valor de Se’ puede variar dependiendo el tipo de carga al cual está sometido el 

elemento mecánico, para los aceros se toman los siguientes datos 

𝑆𝑒
′ = 0.5 𝑆𝑢                 𝑓𝑙𝑒𝑥𝑖ó𝑛                                                  (25) 

𝑆𝑒
′ = 0.45 𝑆𝑢                 𝑎𝑥𝑖𝑎𝑙                                                    (26) 

𝑆𝑒
′ = 0.29 𝑆𝑢                 𝑡𝑜𝑟𝑠𝑖ó𝑛                                                 (27) 

También el Se’ se encuentra en catálogos de materiales o sitios Web especializados. La 

intersección se obtiene con la siguiente ecuación 

𝐶 = log [
(𝑆𝑙

′)
2

𝑆𝑒
′ ]                                                                    (28) 

Las ecuaciones 21, 22, 23, 24 y 28 se conocen como las ecuaciones de Basquin. 

 

3.11.2.3. Límite de resistencia a la fatiga (Se
’ ) y Límite de resistencia a la fatiga real (Se).  

El límite de resistencia a la fatiga es la zona en donde un elemento de máquina puede alcanzar 

una vida infinita, es decir es donde teóricamente la falla a la fatiga no se presentará. Sin 

embargo, el valor de Se’ se reduce por diversos factores como el acabado superficial, la 

temperatura, la geometría, la carga, el medio ambiente, etc, convirtiéndolo en el límite de 

resistencia a la fatiga real (Se) (Strzelecki & Sempruch, 2016) (Budynas Richard G. and Nisbett 

Keith., 2015). 
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4. Metodología 

 

La estructura de este capítulo presenta primero la metodología actual que se hace para 

seleccionar un rodamiento de una sola hilera de ranura profunda. En adición, se presenta la 

forma para determinar analíticamente el esfuerzo cortante máximo (máx) que ocurre en la carrera 

exterior de un rodamiento en base a la teoría de esfuerzos de Hertz. Además, en este capítulo se 

muestra la nueva metodología para obtener la confiabilidad real en una aplicación del 

rodamiento a través de la distribución Weibull por medio de los parámetros β y η. 

 

4.1. Metodología Actual.  

Actualmente la metodología que se usa para la selección de un rodamiento ha estado vigente 

desde hace varias décadas. La metodología actual es mostrada en los catálogos de los 

fabricantes de rodamientos, y en algunos libros de diseño mecánico. La metodología es un 

proceso simple ya que se basa en conceptos de mecánica de materiales. Abarca desde la 

selección del rodamiento, hasta el cálculo de la vida L10.   

 

4.1.1. Selección del rodamiento y cálculo de la vida útil L10.  

La selección de un rodamiento requiere conocer las cargas que soportan los cojinetes. Para 

obtener el valor de las cargas o reacciones que el eje transmite al rodamiento, se hace un 

análisis estático en donde el eje soportado por los rodamientos se considera como una viga 

sometida a fuerzas radiales. Las cargas que soporta el rodamiento dependen del tipo de 

componente mecánico que el eje soporta, pueden ser engranes, bandas, cadenas, levas, etc. 

Dependiendo la aplicación que se va a analizar, las cargas a soportar pueden ser radiales o 

axiales. 

Si se tiene una combinación de cargas axiales y radiales, estas se deben de convertir en 
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una carga radial equivalente Peq mediante la ecuación   

𝑃𝑒𝑞 = 𝑋𝐹𝑟  + 𝑌𝐹𝑎                                                       (9) 

Los valores de X y Y se encuentran en la tabla de (Sales & Gmbh, n.d.) (Insight & 

Europe, n.d.). Si no hay cargas axiales o de empuje y solo se tienen cargas radiales, entonces Fr 

= Peq, (en esta investigación solo se analizan cargas radiales). Cuando se obtiene el valor de la 

Peq se inicia con el siguiente paso. 

Paso 1. Determine la carga de diseño Pd a la que el rodamiento estará sujeto.  

Esta carga está determinada por el factor de rotación V y la carga equivalente Peq a la que el 

rodamiento está sometido. Para el cálculo de Pd se utiliza la ecuación (29) en donde el factor de 

rotación V=1 si el aro interior del rodamiento es el que gira, o V = 1.2 si el que gira es el aro 

exterior. 

𝑃𝑑 = 𝑉𝑃𝑒𝑞                                                                         (29) 

 Paso 2. Seleccione el rodamiento a utilizar.  

La selección del rodamiento se realiza basado en la carga de diseño Pd estimada en el paso 

anterior, el diámetro del eje en el que el rodamiento va a ser instalado y la velocidad de giro. 

Además, se debe de conocer la aplicación en la que se va a usar el rodamiento para saber qué 

tipo de elementos lo integran pudiendo ser estos: bolas, cilindros, cilindros cónicos o de agujas. 

Conociendo el tipo de elemento del rodamiento, se hace una selección de un rodamiento en un 

catálogo de algún fabricante.  

El rodamiento seleccionado debe cumplir con algunas restricciones las cuales son: 

- El diámetro interior del rodamiento debe ser igual al diámetro de la flecha en la que va a 

ir montado.  

- Las revoluciones del eje deben ser menores que las revoluciones especificadas en el 

catálogo.  

- La carga a la que se somete el cojinete no debe sobrepasar la carga dinámica C 

especificada en el catálogo.  

Una vez con el rodamiento seleccionado el siguiente paso es obtener la vida L10.  

Paso 3. Determine la vida de diseño L10 del rodamiento.  

Una vez seleccionado el cojinete se debe obtener la vida L10 que puede soportar bajo la carga de 
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diseño Pd, y con la carga dinámica C y el exponente K: 

𝐿10 = 𝐿1 (
𝐶

𝑃𝑑
)

𝐾

                                                          (1) 

 

Los tres pasos anteriores muestran la metodología básica o común que se utiliza para 

seleccionar un rodamiento y obtener la vida L10 en una aplicación. La selección del rodamiento 

es un proceso que puede variar dependiendo del diseñador, por lo que no se tiene un resultado 

preciso (Schmid, S.R.; Hamrock, B. J.; Jacobson, 2014).   

Los siguientes pasos es conocer los esfuerzos máximos y el esfuerzo cortante máximo 

en base a la teoría de esfuerzos de contacto de Hertz.  

 

4.1.2. Cálculo de los esfuerzos máximos y del esfuerzo cortante máximo usando la teoría 

de Hertz.  

Al estar en contacto el balín con la carrera exterior se generan esfuerzos debajo de la superficie, 

el cálculo de estos esfuerzos se hace usando la teoría de Hertz. Para hacer uso de la teoría de 

Hertz se deben conocer varios parámetros geométricos y del material, tales como los radios de 

la carrera exterior, el diámetro del balín, la relación entre los radios del balín y de la carrera 

exterior, los semiejes a y b del área elíptica que se genera, las ecuaciones de las integrales 

elípticas, además de los módulos de elasticidad y relación de Poisson del material del balín y de 

la carrera. La obtención de estos parámetros se muestra en los siguientes pasos. 

Paso 4. Determine la curvatura total R del rodamiento.  

Para determinar el radio de la curvatura total R, es necesario conocer las dimensiones del balín 

y de la carrera exterior. La curvatura total R es la relación que existe entre los radios de la 

carrera exterior y el balín. Algunos catálogos de rodamientos proporcionan las dimensiones del 

balín, pero no proporcionan las dimensiones de los radios de la carrera exterior. No obstante, 

una vez que se conoce el diámetro del balín, se puede obtener las dimensiones de los radios de 

la carrera usando la fórmula de conformidad de la pista (fi) que relaciona el radio de curvatura 

de la carrera (rby) con el diámetro del balín (d) como lo muestra la ecuación (30), (Pandiyarajan 

et al., 2012) (Schmid, S.R.; Hamrock, B. J.; Jacobson, 2014)(E. V. Zaretsky et al., 2012) 

𝑓𝑖 =
𝑟𝑏𝑦

𝑑
                                                                           (30) 
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De la ecuación anterior se despeja el radio de la pista (rby) obteniendo 

𝑟𝑏𝑦 = 𝑓𝑖𝑑                                                                 (31) 

Los radios de la carrera exterior son dos, rby que ya se mencionó y rbx que es medido 

desde lo más profundo de la curvatura al centro del cojinete, ambos se muestran en la Figura 13. 

Para obtener rbx se utiliza la siguiente ecuación 

𝑟𝑏𝑥 =
𝑑𝑒−𝑑𝑐𝑜𝑠𝛽

2𝑐𝑜𝑠𝛽
                                                           (32) 

En donde  

de = diámetro del centro de un balín al diámetro de otro balín en el eje x. 

d = diámetro del balín. 

β = es el ángulo de desface en del balín (en este caso es igual a 0 porque hay cargas axiales).  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 13. Radios de la carrera exterior y del balín. 

 

Conociendo los radios del balín y la carrera exterior, se determina la curvatura total (R) que está 

dada por la curvatura Rx que se genera en la dirección del eje ´x´ y está en función de rax y rbx, y 

por la curvatura Ry que se genera en la dirección del eje ´y´ y está en función de rbx y rby (ver 

Figura 13), y se obtiene por medio de las ecuaciones (33 a 35) (Pandiyarajan et al., 2012) 

(Schmid, S.R.; Hamrock, B. J.; Jacobson, 2014) (The Society of Automotive Engineers, 1979). 

1

𝑅
=

1

𝑅𝑥
+

1

𝑅𝑦
                                                                        (33) 

rby 

rbx 

  rbx<0 y rby<0  
r = rax= ray 

r 
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1

𝑅𝑥
=

1

𝑟𝑎𝑥
+

1

𝑟𝑏𝑥
                                                                      (34) 

1

𝑅𝑦
=

1

𝑟𝑎𝑦
+

1

𝑟𝑏𝑦
                                                                      (35) 

Una vez que se obtiene las geometrías del balín, la carrera exterior y la relación de 

radios, los siguientes pasos se enfocan en obtener los parámetros de las ecuaciones elípticas 

usados para determinar los ejes de la elipse o los semiejes a y b. 

Paso 5. Determine la razón de radio de curvatura αr. 

La razón de curvatura αr es la proporción de la curvatura Ry con respecto a Rx y sirve para definir 

el sentido de la elipse como se puede apreciar en la Figura 14, y está dada por (36)  

𝛼𝑟 =
𝑅𝑦

𝑅𝑥
                                                                             (36) 

Paso 6.  Selección del parámetro de elipticidad (Ke) y las ecuaciones elípticas. 

También el valor de r sirve para encontrar las ecuaciones para calcular el valor del parámetro de 

elipticidad Ke, y las ecuaciones simplificadas de las integrales elípticas ℱ y ℰ. Si r está entre 1 y 

100, seleccione las ecuaciones elípticas del lado izquierdo de la Tabla 2 y el sentido de la elipse 

será el del inciso a. Por el contrario, si r está entre 0.01 y 1, seleccione las ecuaciones del lado 

derecho de la Tabla 2 y el sentido de la elipse será el del inciso b. 

 

Figura 14. Posición de la elipse dependiendo r. 
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Tabla 2. Ecuaciones simplificadas de las integrales elípticas. 

 

 

El parámetro de elipticidad ke se obtiene con la siguiente ecuación  

𝑘𝑒 = (𝛼𝑟)
2

𝜋⁄                                                                       (37)  

Así, las ecuaciones elípticas simplificadas de las integrales elípticas ℱ y ℰ se obtienen 

con las ecuaciones 

ℱ =
𝜋

2
+ 𝑞𝑎𝑙𝑛𝛼𝑟                                                                 (38) 

ℰ = 1 +
𝑞𝑎

𝛼𝑟
                                                                         (39) 

ℰ = 1 + 𝑞𝑎𝛼𝑟                                                                      (40) 

Dependiendo del valor de la razón de radio r, seleccione las ecuaciones correctas de la 

Tabla 2 (Schmid, S.R.; Hamrock, B. J.; Jacobson, 2014).  

Paso 7. Determine el módulo de elasticidad efectivo (E’).  

El módulo de elasticidad efectivo se determina con los coeficientes de Poisson (ν) y el módulo 

de elasticidad (E) del material y están especificados por el fabricante. La relación funcional es: 

𝐸′ =
2

(1−𝑣𝑎2)

𝐸𝑎
+

(1−𝑣𝑏
2)

𝐸𝑏

                                                               (41) 
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En donde νa es el coeficiente de Poisson para la bola y νb es el coeficiente de Poisson para 

el aro exterior. Similarmente Ea es el módulo de elasticidad del balín y Eb es el módulo de 

elasticidad del aro exterior.  

Paso 8.  Determine las dimensiones a y b de los semiejes de la elipse que se forma en el punto 

de contacto entre el balín y la pista del aro interior.  

Los valores de a y b se determinan como la mitad de las dimensiones del eje y (Dy) y del eje x 

(Dx) de la elipse (Hamrock & Dowson, 1981). Donde a representa la dimensión que resulte 

mayor; por ejemplo, si Dy>Dx, entonces a=Dy/2 por el contrario si Dx>Dy entonces b=Dy/2. Dy y 

Dx están respectivamente dadas por: 

𝐷𝑦 = 2 (
6𝑘𝑒

2ℰ𝑃𝑑𝑅

𝜋𝐸′
)

1
3⁄

                                                              (42) 

𝐷𝑥 = 2 (
6ℰ𝑃𝑑𝑅

𝜋𝑘𝑒𝐸′
)

1
3⁄

                                                                  (43) 

Paso 9.  Determine el esfuerzo máximo Max.  

Este esfuerzo máximo se presenta en el punto de contacto entre el balín y la pista exterior del 

rodamiento (Hamrock & Dowson, 1981) y está dado por 

𝑃𝑚á𝑥 =
6𝑃𝑑

𝜋𝐷𝑥𝐷𝑦
                                                                       (44) 

Donde, 

Pd = Carga de diseño estimada en paso 1. 

Dx = Diámetro de la elipse de contacto en la dirección x. 

Dy = Diámetro de la elipse de contacto en la dirección y. 

Paso 10. Determine el valor de los esfuerzos x, y y z.  

Los valores de los esfuerzos x, y y z se encuentran bajo la superficie de contacto. En esta 

investigación se analizan los esfuerzos generados en la carrera exterior y están dados por 

𝜎𝑥 = [𝑀(Ω𝑥 + 𝑣Ω′
𝑥)]

𝑏

∆
                                                        (45) 
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𝜎𝑦 = [𝑀(Ω𝑦 + 𝑣Ω′
𝑦)]

𝑏

∆
                                                        (46) 

𝜎𝑧 = − [
𝑀

2
(

1

𝑛
− 𝑛)]

𝑏

∆
                                                          (47) 

Paso 10.1. Determinar el valor de k, k’ y z.  

El valor de k es la relación funcional de los semiejes elípticos a y b (SAE AE-7, 1979) y está 

dada por 

𝑘 =
𝑏

𝑎
                                                                         (48) 

𝑘′ = √1 − 𝑘2                                                          (49) 

El parámetro z es la profundidad en donde se encuentra el esfuerzo cortante máximo 

(Oswald et al., 2011) y su ecuación es  

𝑧 = 0.78 𝑏                                                               (50)                                                      

Paso 10.2. Determine los parámetros M, n, x, y, ’x, ’y y . 

Los parámetros M, n, Ωy, Ωx, Ω’y, Ω’x y ∆ de las ecuaciones 45, 46 y 47 se obtienen por medio de 

las siguientes ecuaciones (SAE AE-7, 1979) 

𝑀 =
2𝑘

𝑘′2ℇ
                                                                         (51) 

𝑛 = √
𝑘2 + 𝑘2 (

𝑧
𝑏

)
2

1 + 𝑘2 (
𝑧
𝑏

)
2                                                                    (52) 

Ω𝑥 = −
1 − 𝑛

2
+ 𝑘

𝑧

𝑏
[ℱ − ℰ]                                                        (53) 

Ω′𝑥 = −
𝑛

𝑘2
+ 1 + 𝑘

𝑧

𝑏
[(

1

𝑘2
) ℰ − ℱ]                                              (54) 

Ω𝑦 =
1

2𝑛
+

1

2
−

𝑛

𝑘2
+ 𝑘

𝑧

𝑏
[(

1

𝑘2
) ℰ − ℱ]                                           (55) 

Ω′𝑦 = −1 + 𝑛 + 𝑘
𝑧

𝑏
(ℱ − ℰ)                                                       (56) 

Las variables ℰ y ℱ representan los valores de las ecuaciones elípticas obtenidas en el 

paso 6 y z representa la profundidad a la que los esfuerzos x, y y z, se encuentran en la 
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carrera exterior. Para calcular ∆, primero se deben calcular los valores de A y B que son 

variables que dependen de curvatura de la bola y de la pista.  

∆=
1

𝐴 + 𝐵
(

1 − 𝑣𝑎
2

𝐸𝑎
+

1 − 𝑣𝑏
2

𝐸𝑏
)                                                (57) 

Las ecuaciones de A y B son 

𝐴 =
1

2
(

1

𝑟𝑎𝑦
−

1

𝑟𝑏𝑦
)                                                             (58) 

𝐵 =
1

2
(

1

𝑟𝑎𝑥
+

1

𝑟𝑏𝑥
)                                                              (59) 

Donde, los valores de los radios rax, ray, rbx y rby son los obtenidos en el paso 4. 

Paso 11. Determine el esfuerzo máximo cortante máx.  

El esfuerzo cortante máximo, que en los rodamientos genera la falla, se determina de la siguiente 

manera (Oswald et al., 2011) .  

𝜏𝑚á𝑥 =
(𝜎𝑚á𝑥 − 𝜎𝑚𝑖𝑛)

2
                                                            (60) 

En la ecuación, max y min se toman de acuerdo con los esfuerzos obtenidos en el paso 

10, por ejemplo, si el esfuerzo x tiene un valor más alto que los esfuerzos y y z, entonces x 

se toma como max o 1. De igual manera, el que tenga el menor valor se toma como min o 2  

(Pandiyarajan et al., 2012).  

Aquí, es importante mencionar que los pasos mostrados en la metodología actual no 

vienen en ningún manual de fabricante de rodamiento. Y debido a que está en base a los datos 

de catálogo no es eficiente para determinar la vida real del rodamiento cuando esté es operado 

en condiciones diferentes a las realizadas en el laboratorio de donde se sacaron los datos del 

catálogo. La metodología propuesta para la determinación de la confiabilidad real del 

rodamiento es como sigue. 

  

4.2 Metodología Propuesta.  

Los pasos de la metodología aquí propuesta son un complemento a la metodología actual y se 

enfocan en la determinación de la confiabilidad real de un rodamiento cuando este es operado a 

condiciones diferentes a las del catálogo. La metodología inicia después de seleccionar el tipo de 
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rodamiento a usar, y de determinar los esfuerzos de Hertz generados debajo de la superficie de la 

carrera exterior. Así, la contribución de esta investigación al conocimiento actual se da en los 

siguientes pasos:  

 

Paso 12. Determine los parámetros Weibull η y β.  

En este caso los esfuerzos principales obtenidos de la teoría de Hertz, el esfuerzo principal 

máximo σz toma el valor de σ1 y el esfuerzo principal mínimo σy toma el valor de σ3. En 

unidades de esfuerzos, los parámetros η (escala) y β (forma) de la distribución Weibull se 

obtienen haciendo uso de los esfuerzos calculados σ1 y σ3. Así, de acuerdo a (Piña-Monarrez, 

2018), los parámetros Weibull son estimados como: 

𝜂𝑢𝑠𝑜𝑒𝑠𝑓𝑢𝑒𝑟𝑧𝑜 = √𝜎1 𝜎3                                                                  (61)                                                                   

𝛽 = −
4𝜇𝑦

0.985𝑙𝑛(
𝜎1
𝜎3

)
                                                                     (62)                                                                         

Aquí observe que los parámetros β y ηusoesfuerzo, son llamados parámetros de uso en 

esfuerzo ya que son obtenidos en base a los esfuerzos reales de la aplicación. También observe 

que la contribución es este paso consiste en el uso de los esfuerzos de Hertz para la obtención 

de los parámetros Weibull.  

 

Paso 13. Determinar los coeficientes de fatiga. 

Así, haciendo uso de la curva esfuerzo-ciclos del material, los coeficientes de fatiga del material 

bs e intersección de la pendiente C, se obtienen con las siguientes ecuaciones de Basquin 

(ecuaciones 21 a la 28) 

𝑁𝑡
′ = (𝑆𝑓

′10−𝐶)
1 𝑏𝑠⁄

 

Para calcular los parámetros bs y C primero se encuentran S’l y S’e En donde: 

𝑆𝑙
′ = 0.75𝑆𝑢 

El valor de S’e se obtiene con la siguiente ecuación  

𝑆𝑒
′ = 0.45 𝑆𝑢 

La pendiente bs se obtiene con la siguiente ecuación 
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𝑏𝑠 = −
1

3
log (

𝑆𝑙
′

𝑆𝑒
′
) 

La intersección (C) de la pendiente se obtiene con la siguiente ecuación 

𝐶 = log [
(𝑆𝑙

′)2

𝑆𝑒
′

] 

 

Paso 14: De la función de confiabilidad Weibull, usando el valor L10 del catálogo determine 

la η de catálogo en ciclos. 

Se usa la función de confiabilidad Weibull para calcular la η de catálogo en ciclos, la vida L10 

es de catálogo  

𝑅(𝑡) = exp {− (
𝐿10

𝜂𝑐𝑎𝑡𝑐𝑖𝑐𝑙𝑜𝑠
)

𝛽

}                                                (63) 

Luego se despeja ηcatciclos 

𝜂𝑐𝑎𝑡𝑐𝑖𝑐𝑙𝑜𝑠 = exp {ln(𝐿10) −
ln(− ln(0.9))

β
}                                     (64) 

 

Paso 15: Determine la η en esfuerzo que corresponde a la η de catálogo en ciclos, para ello 

use Basquin. 

Para obtener η en esfuerzo que corresponde a la η de catálogo en ciclos use la siguiente 

ecuación con los mismos parámetros de Basquin bs y C del paso 13 

𝜂𝑐𝑎𝑡𝑒𝑠𝑓𝑢𝑒𝑟𝑧𝑜 = (10𝐶)(𝜂𝑐𝑎𝑡𝑐𝑖𝑐𝑙𝑜𝑠)𝑏𝑠                                              (65) 

 

Paso 16: Determinar el Esfuerzo que le corresponde a la vida L10 del catálogo. Use la 

proporción entre Eta de catálogo y vida L10 de catálogo en ciclos. 

El esfuerzo que corresponde a la vida L10 de catálogo se obtiene al dividir la η de catálogo en 

esfuerzo entre la proporción de eta de catálogo en ciclos entre la vida L10 de catálogo en ciclos 

𝐿10𝑐𝑎𝑡 𝑒𝑠𝑓𝑢𝑒𝑟𝑧𝑜 =
𝜂𝑐𝑎𝑡𝑒𝑠𝑓𝑢𝑒𝑟𝑧𝑜

𝜂𝑐𝑎𝑡𝑐𝑖𝑐𝑙𝑜𝑠
𝐿10

                                                 (66) 

Paso 17: Usando la eta de uso en esfuerzo y la vida L10 de catálogo en Esfuerzo determine la 

confiabilidad que la vida L10 del catálogo en esfuerzo representa para esta aplicación.  
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Determine la confiabilidad de la vida L10 de catálogo en esfuerzo usando la eta de uso en 

esfuerzo y la vida L10 de catálogo en esfuerzo. 

𝑅(𝐿10𝑐𝑎𝑡𝑒𝑠𝑓𝑢𝑒𝑟𝑧𝑜) = exp {− (
𝐿10𝑐𝑎𝑡𝑒𝑠𝑓𝑢𝑒𝑟𝑧𝑜

𝜂𝑢𝑠𝑜𝑒𝑠𝑓𝑢𝑒𝑟𝑧𝑜
)

𝛽

}                               (67) 

 

Paso 18: Basado en la función de confiabilidad calcule la vida Luso en esfuerzo de la 

aplicación. 

Determine la vida L de uso en esfuerzo usando la función de confiabilidad de 0.9 y la η de uso 

en esfuerzo usando la siguiente ecuación 

𝑅(𝑡) = exp {− (
𝐿𝑢𝑠𝑜𝑒𝑠𝑓𝑢𝑒𝑟𝑧𝑜

𝜂𝑢𝑠𝑜𝑒𝑠𝑓𝑢𝑒𝑟𝑧𝑜
)

𝛽

}                                                         (68) 

Despejando Luso 

𝐿𝑢𝑠𝑜𝑒𝑠𝑓𝑢𝑒𝑟𝑧𝑜 = (𝜂𝑢𝑠𝑜𝑒𝑠𝑓𝑢𝑒𝑟𝑧𝑜)(− ln(R(t)))
1

𝛽⁄
                                   (69) 

 

Paso 19:  

Usando la vida L de uso en esfuerzo y la Eta de catálogo Esfuerzo, determine la vida real del 

rodamiento para esta aplicación. 

Obtener la confiabilidad real de la aplicación usando la vida L uso en esfuerzo y la eta de 

catálogo en esfuerzo  

𝑅(𝑟𝑒𝑎𝑙) = exp {− (
𝐿𝑢𝑠𝑜𝑒𝑠𝑓𝑢𝑒𝑟𝑧𝑜

𝜂𝑐𝑎𝑡𝑒𝑠𝑓𝑢𝑒𝑟𝑧𝑜
)

𝛽

}                                            (70) 
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5. Aplicación 

La metodología propuesta se aplica en un caso real de selección de rodamientos, en donde el 

fabricante proporciona una confiabilidad de 0.9 en sus productos. Con la nueva metodología se 

puede conocer la confiabilidad real que se tiene en la aplicación. 

 

5.1. Caso 1. Selección de cojinetes para un eje intermedio de un reductor de velocidad. 

La nueva metodología que se desarrolló se aplica al siguiente problema. Para realizar el cálculo 

de los esfuerzos principales x, y y z, en un rodamiento se tomó el eje intermedio de un 

reductor de velocidad mostrado en Figura 15 al cual se le deben seleccionar los rodamientos. El 

reductor de velocidad es usado para disminuir la velocidad que proporciona un motor eléctrico 

(1800 rpm) a un ventilador (450 rpm) en un proceso de secado de granos. La potencia 

transmitida del motor eléctrico al ventilador son 12 hp. El objetivo del eje es reducir la 

velocidad angular de 1800 rpm a 900 rpm conservando una potencia de 12 hp. El análisis se 

hace en el eje intermedio o eje 2 Figura 16. Dicho eje es de acero AISI 1020, el diámetro 

mínimo que se permite es el diseñado del eje 2, tiene un valor de 45 mm y su velocidad de giro 

es de 900 rpm. El diámetro de paso del engrane B es de 5 in y el diámetro de paso del engrane 

C es de 3 in. El ángulo de presión de ambos engranes es de 20º 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 15.  Diseño del reductor de velocidad conectado con un motor. 
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Figura 16. Vista superior del eje 2. 

 

5.1.1. Cálculo de reacciones en el eje.  

Para obtener las fuerzas que actúan en los cojinetes que están montados en la flecha 2 se debe 

hacer el siguiente análisis. La potencia que se transmite el reductor es de 12 hp suponiendo que 

no existen perdidas.  

El torque generado en el eje 2 depende de la velocidad angular (ω) y de la potencia (P) que 

transmite el eje. El torque se obtiene mediante la siguiente ecuación 

𝑇 =
63000 𝑃

𝜔
                                                                   (71)                                                                  

𝑇𝐵 =
63000 𝑃

𝜔
=

63000 (12 ℎ𝑝)

(900 𝑟𝑝𝑚)
= 840 𝑙𝑏 𝑖𝑛 

Debido a que el eje 2 está en equilibrio, por lo tanto, el torque en el engrane C es igual al 

torque en el engrane B, pero en dirección contraria (Tc = -840 lb in). 

El cálculo de las fuerzas radiales y tangenciales que actúan en los engranes dependen del 

ángulo de presión Φ del engrane (ver Figura 17).   

 

 

 

 

 

Figura 17. Fuerzas ejercidas en el diente de un engrane. 
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La fuerza tangencial que está en función del torque y del radio del engrane viene dada por 

(Schmid, S.R.; Hamrock, B. J.; Jacobson, 2014)(Ugural, 2004) 

𝐹𝑡 =
𝑇

𝑟
                                                                             (72) 

La fuerza radial generada viene dada por  

𝐹𝑟 = 𝐹𝑡 ∗ tan ∅                                                                   (73) 

En este caso para los engranes B y C el ángulo de presión es Φ = 20 °, el radio rB=2.5 in 

y rC=1.5 in, por lo tanto, numéricamente las fuerzas tangenciales y radiales para los engranes B 

y C son 

𝐹𝑡𝐵 =
𝑇

𝑟𝐵
=

840 𝑙𝑏 𝑖𝑛

2.5 𝑖𝑛
= 336 𝑙𝑏 

𝐹𝑟𝐵 = 𝐹𝑡𝐵𝑡𝑎𝑛∅ = (336 𝑙𝑏) tan 20° = 122.29 𝑙𝑏 

𝐹𝑡𝐶 =
𝑇

𝑟𝐶
=

840 𝑙𝑏 𝑖𝑛

1.5 𝑖𝑛
= 560 𝑙𝑏 

𝐹𝑟𝐶 = 𝐹𝑟𝐶𝑡𝑎𝑛∅ = (560 𝑙𝑏) tan 20° = 203.82 𝑙𝑏 

 

Con las fuerzas tangenciales y radiales en cada engrane se deben de calcular las fuerzas 

de reacción en los puntos donde los cojinetes serán montados. Se debe tomar en cuenta que las 

fuerzas radiales y tangenciales actúan en planos diferentes en este caso plano x-y y plano x-z. El 

análisis es basado en las fuerzas y reacciones mostrado en las Figuras 18 y 19.  

 

 

 

 

 

 

 

Figura 18. Fuerzas y reacciones en el plano x-y. 

 

Como se muestra en la Figura 18, las fuerzas y reacciones las cuales actúan en el plano x-y 

son. 
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+↺ ∑𝑀𝐷 = 0 = (122.29 𝑙𝑏)(10 𝑖𝑛) + (203.82 𝑙𝑏)(3 𝑖𝑛) − (13 𝑖𝑛)(𝑅𝐴𝑦); 𝑅𝐴𝑦 = 141.10 𝑙𝑏 

∑𝐹𝑦 = 0 = 141.10 𝑙𝑏 − 122.29 𝑙𝑏 − 203.82 + 𝑅𝐷𝑦; 𝑅𝐷𝑦 = 185.01 𝑙𝑏 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 19. Fuerzas y reacciones en el plano x-z. 

 

Similarmente, como se muestra en la Figura 19, las fuerzas y reacciones las cuales actúan 

en el plano x-z son 

+↺ ∑𝑀𝐷 = 0 = (𝑅𝐴𝑧)(13 𝑖𝑛) − (336 𝑙𝑏)(10 𝑖𝑛) − (560 𝑙𝑏)(3 𝑖𝑛); 𝑅𝐴𝑧 = 387.69 𝑙𝑏 

∑𝐹𝑧 = 0 = −387.69 𝑙𝑏 + 6 𝑙𝑏 + 560 − 𝑅𝐷𝑧; 𝑅𝐷𝑧 = 508.31 𝑙𝑏 

 

Para finalizar se obtiene la resultante de las fuerzas de reacción en los puntos A y D. 

𝑅𝐴 = √𝑅𝐴𝑦
2 + 𝑅𝐴𝑍

2                                                                     (74) 

𝑅𝐴 = √(141.10 𝑙𝑏 𝑖𝑛)2 + (387.69 𝑙𝑏 𝑖𝑛)2 = 412.56 𝑙𝑏 𝑖𝑛 

𝑅𝐷 = √𝑅𝐷𝑦
2 + 𝑅𝐷𝑍

2                                                                    (75) 

𝑅𝐷 = √(185.01 𝑙𝑏 𝑖𝑛)2 + (508.31 𝑙𝑏 𝑖𝑛)2 = 540.92 𝑙𝑏 𝑖𝑛 

En este caso como la fuerza de reacción en D es mayor que la fuerza reacción en A, por lo 

tanto, RD va a ser la fuerza de diseño que se usara para seleccionar el cojinete en los pasos 

siguientes, como RD es una fuerza radial entonces cambia a FR = RD = Pd.  
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5.1.2 Aplicación de metodología actual.  

Paso 1. Determine la carga de diseño Pd a la que el rodamiento estará sujeto. Debido a que en 

este caso no se presentan cargas axiales solo cargas radiales por lo tanto P = FR=540.92 lb in. 

En este caso, la carrera exterior no gira, por lo tanto, se utiliza un factor de rotación V=1. 

𝑃𝑑 = 𝑉𝑃𝑒𝑞 = (1)( 540.92 𝑙𝑏);  𝑃𝑑 = 540.92 𝑙𝑏 = 2406.13 𝑁 

 

Paso 2. Seleccione el rodamiento a utilizar. La mínima dimensión del diámetro del eje 2 es de 

45 mm y la carga radial Pd=540.92 lb (2406.13 N) calculado en el paso 1. En búsqueda en 

catálogos de diferentes fabricantes se encontró el rodamiento que más se acerca a las 

características de diseño, el cual es el 6009 del fabricante SKF. Los datos del rodamiento se 

pueden observar en la Figura 20 y en la Tabla 3: 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figure 20. Especificaciones del rodamiento. 
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Tabla 3. Especificaciones del rodamiento de bolas seleccionado. 

Tipo de Balero 
Rodamientos rígidos de bolas de una hilera 

con tapa 

Diámetro interior o del eje (d) 45 mm 

Diámetro exterior (D) 75 mm 

Ancho (B) 16 mm 

Carga dinámica (C) 22100 N 

Carga estática (Co) 14600 N 

Velocidad Máxima  10000 rpm 

Máximo Diámetro del hombro del eje 

interno (Ui) 

67.8 mm 

Mínimo Diámetro del hombro de la carcasa 

exterior (Uo) 

54.7 mm 

Radio del chaflan (r) 1 mm 

Cantidad de balines 13 

Diámetro del balín (db) 8.731 mm 

Material 52100 acero al cromo  

 

Las propiedades que presenta el acero 52100 usado en los rodamientos son esfuerzo 

último de tensión (Sut) de 2400 MPa y una dureza de 62 HRC (Dureza Rockwell C) (Y. B. Guo 

& Liu, 2002). 

 

Paso 3. Determine la vida de diseño L10 del rodamiento. Con los datos del rodamiento 

seleccionado en el catálogo y los de diseño se calcula la vida útil del rodamiento. 

𝐿10 = 106 (
22100 𝑁

2406.13 𝑁
)

3

= 774.85 ×  106 𝑟𝑒𝑣𝑜𝑙𝑢𝑐𝑖𝑜𝑛𝑒𝑠 

 

5.1.3. Cálculo de los esfuerzos de Hertz.  

Paso 4. Determine la suma de curvatura R dada por la curvatura que se genera en la dirección 

del eje x y por la curvatura que se genera en la dirección del eje y. Para realizar el cálculo de la 

curvatura R, es necesario conocer el valor de los radios de la bola, el aro interior y la pista. 
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Estos valores se encuentran en el catálogo del producto del fabricante.  

𝑟𝑎𝑥 = 𝑟𝑎𝑦 = 4.365 × 10−3𝑚 

𝑟 = 𝑟𝑏𝑥 = 35.003125 𝑚𝑚 = 35.003125 × 10−3𝑚 

Como no se cuenta con el radio rby de la pista del aro exterior se hace uso de la ecuación 

31 y usando un valor de conformidad de 0.52  

𝑟𝑏𝑦 = 𝑑𝑅𝑟 = (8.731𝑚𝑚)(0.52) = 4.54𝑚𝑚 = 4.54 𝑥10−3  𝑚 

Haciendo uso de las ecuaciones 33, 34 y 35 para obtener la curvatura total R y las 

curvaturas Ry y Rx 

1

𝑅𝑥
=

1

4.365 × 10−3𝑚
−

1

35.003125 × 10−3𝑚
= 200.52 𝑚 

𝑅𝑥 = 4.986 × 10−3 m 

1

𝑅𝑦
=

1

4.365 × 10−3𝑚
−

1

4.54 × 10−3𝑚
= 8.83 𝑚 

𝑅𝑦 = 0.1132 𝑚 

1

𝑅
= 200.52𝑚 + 8.83𝑚 = 209.35 𝑚 

𝑅 = 4.77 × 10−3𝑚 

 

Paso 5. Determine la razón de radio αr  

Con la ecuación 36 se obtiene 

𝛼𝑟 =
0.1132𝑚

4.986 × 10−3 𝑚
= 22.70 

 

Paso 6.  Seleccione las ecuaciones elípticas a utilizar para calcular la curvatura.  

En este caso se seleccionan las ecuaciones del lado izquierdo de la Tabla 2. Esta selección sirve 

para determinar la dirección de la elipse. 

 

Calcule el parámetro de elipticidad ke con la ecuación 37 

𝑘𝑒 = (22.70)
2

𝜋⁄ = 7.299 
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Determine ℱ y ℰ. Las ecuaciones elípticas de primer y segundo orden son simplificadas de las 

integrales elípticas. Haciendo uso de las ecuaciones 38 y 39 se obtiene lo siguientes 

ℱ =
𝜋

2
+ (

𝜋

2
− 1) ln(22.70) = 3.353 

ℰ = 1 +
(

𝜋
2 − 1)

22.70
= 1.025 

 

Paso 7.  Determine el módulo de elasticidad efectivo (E’). 

Sustituyendo en la ecuación 41 el coeficiente de Poisson y el módulo de elasticidad, en este 

caso es el mismo material para el balín y la carrera exterior (acero inoxidable AISI 52100) por 

lo tanto va= vb=0.30 y el módulo de elasticidad Ea=Eb=200 GPa.  

𝐸′ =
2

[1 − (0.30)2]
200 × 109𝑃𝑎

+
[1 − (0.30)2]
200 × 109𝑃𝑎

= 219780219780𝑃𝑎   

 

Paso 8. Determine las dimensiones a y b de los semiejes de la elipse que se forma en el punto 

de contacto entre el balín y carrera exterior.  

Con las ecuaciones 42 y 43 se obtiene Dy y Dx respectivamente y dividiendo ambos resultados 

entre 2 se muestra en (76 y 77). 

𝐷𝑦 = 2 [
6(7.299)2(1.025)(2406.13𝑁)(4.77 × 10−3𝑚)

𝜋(219780219780 𝑁 𝑚2)⁄
]

1
3⁄

= 3.518 × 10−3𝑚 

𝑎 =
3.518×10−3

2
= 1.759 × 10−3𝑚 = 1.759 𝑚𝑚                                        (76) 

𝐷𝑥 = 2 [
6(1.025)(2406.13𝑁)(4.77 × 10−3)

𝜋(7.299)(219780219780 𝑁 𝑚2)⁄
]

1
3

   =    4.82 × 10−4 𝑚  

𝑏 =
4.82×10−4

2
= 2.41 × 10−4𝑚 = 0.2410 𝑚𝑚                                        (77) 

 

Paso 9.  Determine el esfuerzo Máximo Pmax.  

El esfuerzo máximo Pmax se obtiene con la ecuación 44 
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𝑃𝑚𝑎𝑥 =
6(2406.13𝑁)

𝜋(3.518 × 10−3𝑚)(4.82 × 10−4𝑚)
= 2710045464.29 𝑃𝑎 

 

Paso 10. Determine el valor de los esfuerzos de contacto x, y, z. 

Los esfuerzos x, y, y z se calculan con las ecuaciones (45 a 47), aunque primero se deben de 

calcular todas sus variables que contiene las ecuaciones en los pasos siguientes. 

 

Paso 10.1. Determinar el valor de k, k’ y z.  

Para encontrar la relación funcional k y su derivada k´ entre a y b se usan las ecuaciones (48 y 

49) 

𝑘 =
𝑏

𝑎
=

0.2410𝑚𝑚

1.759𝑚𝑚
  = 0.137  

𝑘′ = √1 − 𝑘2 = √1 − (0.137)2 = 0.9905 

 

La profundidad z a la cual se genera el máximo esfuerzo cortante se obtiene con la 

ecuación 50 

𝑧 = 0.78 𝑏 = 0.78(0.2410𝑚𝑚) = 0.18798 𝑚𝑚 = 0.18798𝑥10−3𝑚 

 

Paso 10.2. Determine los parámetros M, n, x, ’x, y, ’y y .  

Para determinar los esfuerzos x, y y z, es necesario hacer el cálculo de los siguientes 

parámetros M, n, x, y,  ’x, ’y y  de las ecuaciones 51 a la 57.  

𝑀 =
2(0.137)

(0.9905)2(1.025)
= 0.2724     

𝑛 = √
(0.137)2 + (0.137)2 (

0.18789
0.241 )

2

1 + (0.137)2 (
0.18789

0.241 )
2  =  0.1727    
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Ω𝑥 = − (
1 − 0.1727

2
) + (0.137) (

0.18798

0.2410
) (3.353 − 1.025)  

Ω𝑥 = −0.1648 

Ω′
𝑥 = − [

0.1727

(0.137)2
] + 1 + 0.137 (

0.18798

0.2410
) [[

1

(0.137)2
] (1.025) − 3.353] 

Ω′𝑥 = −2.7238 

Ω𝑦 =
1

2(0.1727)
+

1

2
−

0.1727

(0.137)2
+ 0.137 (

0.18798

0.2410
) [[

1

(0.137)2
] (1.025) − 3.353] 

Ω𝑦 = −0.3286 

Ω′
𝑦 = −1 + 0.1727 + 0.137 (

0.18798

0.2410
) (3.353 − 1.025) 

Ω′𝑦 = −0.5785 

Con la ecuación 57 se obtiene el valor de ∆, pero primero se deben calcular los valores 

de A y B usando las ecuaciones 58 y 59  

𝐴 =
1

2
(

1

4.365 × 10−3𝑚
+

1

−4.54 × 10−3𝑚
) = 4.415 𝑚−1 

𝐵 =
1

2
(

1

4.365 × 10−3𝑚
+

1

−35.003125 × 10−3 𝑚
) = 100.26 𝑚−1 

∆=
1

4.415 𝑚−1 + 100.26 𝑚−1
[

1 − (0.30)2

200 × 109 𝑁
𝑚2

+
1 − (0.30)2

200 × 109 𝑁
𝑚2

] = 8.6933 × 10−14 𝑚3 𝑁⁄  

 

Por último, se sustituyen el valor de los parámetros antes calculados con las fórmulas 45 

a 47 para obtener los valores de los esfuerzos x, y, y z. 

    𝜎𝑥 = [[0.2724(−0.1648 + (0.30)(−2.7238)] (
0.000241

8.6933 × 10−14
)] 

𝜎𝑥 = −741522665.686 𝑃𝑎 

𝜎𝑦 = [[0.2764(−0.3286 + (0.30)(−0.5785)] (
0.000241

8.6933 × 10−14
)] 

𝜎𝑦 = −384772372.51 𝑃𝑎 
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𝜎𝑧 = [− [
0.2764

2
(

1

0.1727
− 0.1727)] (

0.000241

8.6933 × 10−14
)] 

𝜎𝑧 = −2152276334.65 𝑃𝑎 

 

Paso 11. Determine el esfuerzo máximo cortante máx. 

El esfuerzo máximo cortante max con la ecuación 60, se obtiene de la diferencia del esfuerzo 

mayor menos el esfuerzo menor, dividido entre dos (tomando los valores absolutos). En este 

caso z es el mayor y y el menor, por lo tanto, su valor es  

𝜏𝑚á𝑥 =
(2152276334.65 − 384772372.51 )

2
  

𝜏𝑚á𝑥 = 883751981.07 𝑃𝑎 

De acuerdo con lo anterior, se puede observar la metodología paso a paso para el cálculo 

de los esfuerzos principales y el esfuerzo cortante máximo máx. Enseguida con los esfuerzos 

principales obtenidos se encuentran los parámetros Weibull.  

 

5.1.4. Aplicación de la metodología propuesta.  

Paso 12. Determinar los parámetros Weibull ηusoesfuerzo y βuso. 

Con los esfuerzos σ1 y σ3 se obtienen los parámetros η (parámetro de escala) y β (parámetro de 

forma) de la distribución Weibull usando las ecuaciones 61 y 62. 

𝜂𝑢𝑠𝑜𝑒𝑠𝑓𝑢𝑒𝑟𝑧𝑜 = √𝜎1 𝜎3 = √(2152276334.65)(384772372.51) = 910.02 MPa 

 

𝛽𝑢𝑠𝑜 = −
4𝜇𝑦

0.995𝑙𝑛 (
𝜎1

𝜎3
)

= −
4(−0.54562412)

0.995 ln (
215.227633465𝑀𝑃𝑎
384.77237251𝑀𝑃𝑎

)
= 1.274062 ≅ 1.28 

Estos parámetros βuso y ηusoesfuerzo se denominan de uso ya que son obtenidos con los 

esfuerzos reales de la aplicación. 

                                                                      

Paso 13. Determinar los coeficientes de fatiga. 

Así, haciendo uso de la curva esfuerzo-ciclos del material, los coeficientes de fatiga del material 

bs e intersección de la pendiente C, se obtienen con las siguientes ecuaciones de Basquin  
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𝑁𝑡
′ = (𝑆𝑓

′10−𝐶)
1 𝑏𝑠⁄

 

Para calcular los parámetros bs y C primero se encuentran S’l y S’e En donde: 

𝑆𝑙
′ = 0.75𝑆𝑢 = 0.75(2400 𝑀𝑃𝑎) = 1800 𝑀𝑃𝑎 

El valor de S’e se obtiene con la siguiente ecuación  

𝑆𝑒
′ = 0.45 𝑆𝑢 = 0.45 (2400 𝑀𝑃𝑎) = 1080 𝑀𝑃𝑎 

La pendiente bs se obtiene con la siguiente ecuación 

𝑏𝑠 = −
1

3
log (

𝑆𝑙
′

𝑆𝑒
′
) = −

1

3
log (

1800𝑀𝑃𝑎

1080𝑀𝑃𝑎
) = −0.073 

La intersección (C) de la pendiente se obtiene con la siguiente ecuación 

𝐶 = log [
(𝑆𝑙

′)2

𝑆𝑒
′

] = log [
(1800 𝑀𝑃𝑎)2

1080 𝑀𝑃𝑎
] = 3.47 

Paso 14: De la función de confiabilidad Weibull, usando el valor L10 de catálogo determine 

la η de catálogo en ciclos. 

Para calcular la η de catálogo en ciclos se usa la siguiente ecuación  

𝜂𝑐𝑎𝑡𝑐𝑖𝑐𝑙𝑜𝑠 = exp {ln(𝐿10) −
ln(− ln(0.9))

β
}  = exp {ln(774850000.00) −

ln(− ln(0.9))

1.28
}  

𝜂𝑐𝑎𝑡𝑐𝑖𝑐𝑙𝑜𝑠 = 4495215719 ciclos 

Paso 15: Determine la η en esfuerzo que corresponde a la η en ciclos del catálogo, para ello 

use Basquin. 

La η de catálogo en esfuerzo que corresponde a la η de catálogo en ciclos se obtiene por medio 

de la siguiente ecuación de Basquin, los parámetros bs y C son los obtenidos en el paso 13 

𝜂𝑐𝑎𝑡𝑒𝑠𝑓𝑢𝑒𝑟𝑧𝑜 = (10𝐶)(𝜂𝑐𝑎𝑡𝑐𝑖𝑐𝑙𝑜𝑠)𝑏𝑠 = (103.47)(4495215719 )−0.073 

𝜂𝑐𝑎𝑡𝑒𝑠𝑓𝑢𝑒𝑟𝑧𝑜 = 582.57 𝑀𝑃𝑎 

Paso 16: Determinar el Esfuerzo que le corresponde a la vida L10 del catálogo. Use la 

proporción entre Eta de catálogo y vida L10 de catálogo en ciclos. 

El esfuerzo que corresponde a la vida L10 de catálogo se obtiene al dividir la η de catálogo en 

esfuerzo entre la proporción de eta de catálogo en ciclos entre la vida L10 de catálogo en ciclos 
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𝐿10𝐶𝑎𝑡𝑒𝑠𝑓𝑢𝑒𝑟𝑧𝑜 =
𝜂𝑐𝑎𝑡𝑒𝑠𝑓𝑢𝑒𝑟𝑧𝑜

𝜂𝑐𝑎𝑡𝑐𝑖𝑐𝑙𝑜𝑠

𝐿10

 =
582.57

4495215719
774850000.00

 = 100.41  

 

Paso 17. Usando la eta de uso en esfuerzo y la vida L10 de catálogo en Esfuerzo determine la 

confiabilidad que la vida L10 del catálogo en esfuerzo representa para esta aplicación. 

Aquí se obtiene la confiabilidad para la vida L10 de catálogo para esta aplicación con la 

siguiente ecuación 

𝑅(𝐿10𝑐𝑎𝑡𝑒𝑠𝑓𝑢𝑒𝑟𝑧𝑜) = exp {− (
𝐿10𝑐𝑎𝑡𝑒𝑠𝑓𝑢𝑒𝑟𝑧𝑜

𝜂𝑢𝑠𝑜𝑒𝑠𝑓𝑢𝑒𝑟𝑧𝑜
)

𝛽

} = exp {− (
100.41

910.02
)

1.28

} = 0.942 

Paso 18: Basado en la función de confiabilidad calcule la vida Luso en esfuerzo de la 

aplicación.  

Determine la vida L de uso en esfuerzo con la confiabilidad de 0.9 y la η de uso en esfuerzo 

usando la siguiente ecuación 

𝑅(𝑡) = exp {− (
𝐿𝑢𝑠𝑜𝑒𝑠𝑓𝑢𝑒𝑟𝑧𝑜

𝜂𝑢𝑠𝑜𝑒𝑠𝑓𝑢𝑒𝑟𝑧𝑜
)

𝛽

}       

Despejando Lusoesfuerzo 

𝐿𝑢𝑠𝑜𝑒𝑠𝑓𝑢𝑒𝑟𝑧𝑜 = (𝜂𝑢𝑠𝑜𝑒𝑠𝑓𝑢𝑒𝑟𝑧𝑜)(− ln(R(t)))
1

𝛽⁄
        

𝐿𝑢𝑠𝑜𝑒𝑠𝑓𝑢𝑒𝑟𝑧𝑜 = (910.02 𝑀𝑃𝑎)(− ln(0.9))
1

1.28⁄  

𝐿𝑢𝑠𝑜𝑒𝑠𝑓𝑢𝑒𝑟𝑧𝑜 = 156.8621 𝑀𝑃𝑎 

 

Paso 19: Usando la vida L10 de uso en esfuerzo y la Eta de catalogo Esfuerzo, determine la 

vida real del rodamiento para esta aplicación. 

Obtener la confiabilidad real de la aplicación usando la vida Luso y la eta de catálogo esfuerzo  

𝑅(𝑟𝑒𝑎𝑙) = exp {− (
𝐿𝑢𝑠𝑜𝑒𝑠𝑓𝑢𝑒𝑟𝑧𝑜

𝜂𝑐𝑎𝑡𝑒𝑠𝑓𝑢𝑒𝑟𝑧𝑜
)

𝛽

}                                            (70) 

𝑅(𝑟𝑒𝑎𝑙) = exp {− (
156.8621

582.57
)

1.28

}  = 0.829  
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Como se puede observar la confiabilidad real es de 0.829 la cual es menor que la 

ofrecida por el fabricante de 0.90. 
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6. Conclusiones 

Los fabricantes de rodamientos ofrecen en sus productos una vida L10 un ejemplo los 

rodamientos de bolas de una sola hilera de ranura profunda el cual se analizó en esta 

investigación. La fórmula L10 que fabricantes usan la cual es obtenida probando cientos de 

cojinetes bajo una carga constante y una velocidad angular constante continua vigente después 

de varias décadas. Tal ecuación que ha sido criticada por varios investigadores, pero aun así 

sirve como referencia para la selección de rodamientos. Sin embargo, existen industrias en 

donde se desea conocer con precisión la vida del rodamiento por motivos de mantenimiento o 

para evitar paros.  

La metodología propuesta en esta investigación basada en obtener la confiabilidad a través 

de una distribución Weibull usando los esfuerzos de Hertz ofrece una vida apegada a las cargas 

que se usan en aplicaciones reales muy diferentes a las condiciones de laboratorio que usan los 

fabricantes. Por lo anterior, esta metodología debe de ser adoptada por diseñadores que 

requieran conocer con más apego a la realidad la confiabilidad y la vida útil de los rodamientos 

que usan en sus diseños. Además, en base a los resultados obtenidos en este trabajo, esta 

metodología puede ser adoptada en otros tipos de rodamientos. También se puede adoptar en el 

diseño de elementos mecánicos que estén bajo esfuerzos de contacto de Hertz. 

Con este trabajo se cumplió el objetivo general de generar una ecuación de vida L 

mediante la distribución Weibull, que sea más eficiente en medir la vida de los cojinetes de bola 

que tome en cuenta los esfuerzos de Hertz que generan un esfuerzo de cortante máximo bajo la 

superficie. Además, se lograron los objetivos específicos de determinar los parámetros β y η de 

la distribución Weibull mediante el circulo de Mohr generado por los esfuerzos de contacto y 

estimar la confiabilidad real (dinámica) de la aplicación particular analizada. 

Basados en el marco teórico esta es una metodología que dio importancia a la teoría de 

Hertz esquivada por muchos investigadores debido a su complejidad matemática, y aplicarla a 

trabajo de Weibull en forma de esfuerzos sin la necesidad de analizar grandes cantidades de 

rodamientos.  
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7. Aportes. 

En esta investigación se hicieron los siguientes aportes: 

- Se tiene una metodología para obtener la confiabilidad de un rodamiento de bolas de 

ranura profunda que este sometido en una aplicación real muy diferente a la 

confiabilidad que ofrecen los fabricantes de rodamientos. 

- La nueva metodología obtenida utiliza los esfuerzos de contacto de Hertz generados 

bajo la superficie de la carrera. Tales esfuerzos no habían sido tomados en cuenta 

anteriormente por los investigadores. 

- Los parámetros de β y η son obtenido con los esfuerzos de contacto de Hertz. 

- Además, la metodología utiliza una distribución Weibull en donde los parámetros β y η 

son dinámicos, a diferencia de los parámetros estáticos que toman los fabricantes de 

rodamientos en sus fórmulas de vida L10.  

- Esta metodología se puede adaptar a otros problemas en donde se desee obtener la 

confiabilidad real y que existan esfuerzos de contacto de Hertz. 

- La metodología también puede adaptarse en problemas donde no existan contactos de 

Hertz. 
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