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Resumen  

El presente reporte detalla el proceso de diseño, desarrollo, construcción y evaluación del 

sistema de dirección para el vehículo BAJA SAE 2024, el cual tuvo como principales objetivos 

reducir el radio de giro, mejorar la maniobrabilidad y disminuir el peso en comparación con el 

modelo utilizado en 2023.  

Para lograr estos objetivos, se adoptaron soluciones innovadoras y componentes estratégicos 

que contribuirían a un mejor rendimiento del vehículo. 

En primer lugar, se investigaron diversas geometrías y configuraciones para el sistema de 

dirección, analizando factores como el ángulo de giro y la respuesta de la dirección. Con base 

en esta investigación, se obtuvieron datos mediante varias iteraciones de diseño, lo que permitió 

determinar las especificaciones óptimas para el sistema. A partir de estos datos, se procedió al 

modelado en 3D de los componentes, incluyendo la cremallera-piñón, las bieletas, la columna de 

dirección, el volante, los soportes estructurales, entre otros.  

Se adquirieron componentes comerciales, tales como la cremallera-piñón proveniente de un 

vehículo tipo buggy, y un volante semicircular, que se seleccionó con un perfil más ergonómico y 

cómodo en comparación con el modelo utilizado en 2023. En cuanto a la columna de dirección, 

se fabricó un adaptador personalizado que permitió la conexión eficiente de la junta universal con 

la barra, garantizando una transición fluida entre los componentes. 

Además del diseño y la fabricación, se realizaron simulaciones 3D para evaluar posibles 

deformaciones en los componentes, así como análisis de esfuerzos para asegurar que todos los 

elementos del sistema tuvieran la resistencia y durabilidad necesarias. La selección de materiales 

fue un paso clave para equilibrar la resistencia y el peso, buscando siempre mejorar la relación 

entre estos factores para cumplir con los requisitos del proyecto. 

A lo largo del proceso, se presentaron varios desafíos técnicos, siendo uno de los principales la 

imposibilidad de probar el sistema de dirección en la competencia debido a fallas en el motor del 

vehículo. Esto impidió la evaluación práctica del sistema en la competencia.  

Finalmente, aunque el sistema de dirección no pudo ser probado en la competencia, se realizó 

una prueba del vehículo en el Deportivo Reynosa. En estas pruebas, se observó que el diseño y 

la fabricación del sistema lograron resultados satisfactorios. El proceso de diseño y fabricación 

se completó con éxito, y los componentes desarrollados presentan un potencial significativo para 

mejorar el rendimiento del vehículo en las próximas competencias de BAJA SAE. 
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1. Introducción  

BAJA SAE consiste en competencias que simulan proyectos de diseño de ingeniería del mundo 

real y sus desafíos relacionados; donde los estudiantes deben diseñar y construir un vehículo 

todo terreno el cual pueda soportar superficies difíciles. Cada equipo crea un prototipo deportivo 

4x4 de un solo asiento que debe ser fiable, mantenible, ergonómico y económico.  

Iniciada en 1976 por la Universidad de Carolina del Sur, la serie se extendió en 1978 a tres 

competencias regionales y en 2006 se rebautizó como BAJA SAE. En 2015, México se sumó 

como el cuarto evento internacional [1].  

Haciendo un análisis y tomando en consideración el vehículo Baja SAE UAM 2023, se 

identificaron áreas de mal funcionamiento, específicamente en el sistema de dirección. Por ello 

se propuso diseñar un nuevo sistema de dirección basado en la geometría de Ackerman, la cual 

es un principio de diseño para este tipo de sistemas y es esencial para garantizar que los 

vehículos puedan tomar curvas suavemente y con mayor eficiencia; utilizando el mecanismo 

cremallera-piñón. Además, se buscó reducir el radio de giro dentro del rango de 3-2 m 

permitiendo un equilibrio entre la maniobrabilidad y la estabilidad.  

Se tomaron en consideración los testimonios de los pilotos del vehículo 2023 quienes indicaron 

que la ubicación del volante es inadecuada. Este es un aspecto crucial que a menudo se pasa 

por alto, pero que tiene implicaciones profundas en la maniobrabilidad, control y seguridad del 

vehículo. La posición del volante no sólo influye en la capacidad del conductor para controlar el 

vehículo con precisión, sino que también afecta la comodidad y la capacidad de respuesta en 

situaciones críticas. Por lo tanto, fue esencial reubicarlo para maximizar el rendimiento en 

terrenos difíciles y garantizar que el conductor pueda operar el vehículo de manera segura y 

eficiente en cualquier situación.  

El peso ha sido de igual manera un problema para el rendimiento del vehículo, siendo uno de los 

factores más críticos que determinan su desempeño en la competencia. La maniobrabilidad está 

estrechamente relacionada a su peso, si es más ligero es generalmente más fácil de controlar y 

permite realizar giros más cerrados y rápidos, y responder mejor en situaciones donde se 

requiere un cambio rápido de dirección. Por ello, se realizaron análisis considerando todas las 

fuerzas actuando sobre cada elemento para seleccionar adecuadamente los materiales y 

dimensiones de la sección, asegurando que la reducción de peso no comprometa la resistencia 

y durabilidad. 

También se llevó a cabo un análisis de costo-beneficio para decidir la compra o manufactura de 

cada pieza. Esto permitió prever y mitigar riesgos antes de la fase de construcción, mejorando la 

confiabilidad del vehículo y su diseño. 

No se cambiaron los ángulos de Camber y Caster en comparación al modelo 2023 y estos han 

quedado con las mismas especificaciones.  

Los recursos necesarios para la construcción provienen de un fondo al que aportan diferentes 

instancias de la universidad: Rectoría y Secretaria de la Unidad Azcapotzalco, Divisiones de CBI 



 
 

y de CYAD, Departamentos de Energía, Electrónica, Ciencias Básicas, Sistemas y Materiales; 

así como instancias externas (empresas privadas, personas físicas).  

2. Antecedentes  

Alumnos de la UAM Azcapotzalco, realizaron el reporte titulado “Diseño y construcción de un 
sistema de suspensión y dirección para un vehículo BAJA SAE UAM 2023” [2]. En este reporte 
se describen los diversos procesos matemáticos, de diseño y construcción llevados a cabo para 
la construcción del primer vehículo 4 x 4 hecho por alumnos que participaron en la competencia 
BAJA SAE MÉXICO 2023. El documento es de utilidad para determinar las áreas de oportunidad 
para mejorar el sistema de dirección, así como los aciertos de este y poder usarlos como base 
para el nuevo diseño.  
 
El ángulo de Ackermann funciona de tal forma que la línea trazada desde los ejes de las cuatro 
ruedas coincidirá en un punto común en cualquier ángulo. Los brazos de la pista están inclinados 
de manera que, si los ejes se extienden, se encontrarán en el eje longitudinal del automóvil cerca 
del eje trasero y solo tiene un par de giro [3]. Comparando el ángulo de Ackermann con las 
características del ángulo de Davis el cuál se cree es más preciso, se menciona que un ángulo 
de Ackermann es mejor para el tipo de coche que se construye en BAJA SAE debido a su 
confiabilidad, menor desgaste y rotura de los engranajes y eficiencia en costos. Este documento 
es de ayuda para definir que geometría se usará, siendo la de Ackermann la mejor opción. 
 
Los ángulos de Camber, Caster y King pin son de suma importancia en el diseño de la dirección 
y suspensión de un vehículo BAJA SAE. En el artículo de la VIT University, Chennai “Design and 
Development of Front-Suspension System of an Off-Road Vehicle” [4], se menciona que el ángulo 
de Camber asegura la estabilidad del auto. En el caso de Caster es responsable de la fuerza 
restauradora centrada en la dirección. Finalmente, el King pin es responsable del rendimiento del 
coche cuando se giran las ruedas. Cuanto mayor sea el ángulo de la rótula, más se elevará el 
coche al girar. Contar con la información de este artículo ayuda a tener más claro que parámetros 
deberán de considerarse en el cálculo de estos ángulos, ya que serán de suma importancia para 
mejorar el sistema.  
 
Con ayuda del documento “SAE Mini BAJA: Suspension and Steering” [5], de los alumnos de la 
universidad de Northern Arizona, se podrán comparar los diseños tanto de la geometría y del 
sistema piñón-cremallera, con eso se podrá encontrar la forma correcta de reducir el radio de 
giro. En el documento se menciona también que la configuración de piñón cremallera es la mejor 
opción para el tipo de vehículo que será construido, pues presenta beneficios por la simplicidad 
del sistema, costos y desempeño confiable en general. Observando la información dada en este 
informe, se puede determinar que conservar este sistema es la mejor opción.  
 
El informe hecho por la Universidad de Northern Arizona titulado “Final Design Report- SAE Baja 
2023-2024” [6]. Resulta de ayuda al momento de seleccionar materiales para el sistema, en el 
informe se desglosa el material utilizado en cada pieza y el porqué de la decisión. Esto ayudará 
a hacer una elección de materiales para el sistema, que con certeza funcionan en este tipo de 
vehículos y que no se han explorado en temporadas pasadas.  
 
La tesis hecha por el ingeniero Aguilar Espinosa A. titulado “Diseño de la suspensión y dirección 
de un carro todo terreno tipo SAE mini BAJA” [7]. Es de la suma importancia para establecer y 
conocer aspectos teóricos fundamentales, ya que la comprensión teórica de estos síntomas no 
sólo es beneficiosa, sino crucial para desarrollar un vehículo que ofrezca un buen rendimiento en 



 
 

términos de seguridad, confort, maniobrabilidad y eficiencia. Con este documento el 
conocimiento teórico permite prever y mitigar posibles problemas. Por ejemplo, conocer los 
principios que rigen la alineación de las ruedas y el ajuste de los ángulos de Camber, Caster, etc. 
Puede prevenir un desgaste desigual de los neumáticos y mejorar la eficiencia del vehículo.  
 
Para conocer la importancia de los cálculos de cremallera se podrá tomar a consideración el 
informe de Moggio Bessolo A. titulado “Diseño del sistema de dirección de un vehículo de formula 
SAE” [8]. Comprender el deseño detallado de este sistema no solo es esencial para mejorar el 
manejo del vehículo, sino que también juega un papel crucial en la personalización del sistema 
para adaptarse a diferentes tipos de vehículos y condiciones operativas. Con esta información 
se podrá analizar la distribución de las cargas y el contacto entre los dientes del piñón y 
cremallera, permitiendo la selección de materiales adecuada y la personalización del diseño.  

3. Justificación  

Durante la competencia BAJA SAE México 2023, el vehículo presentó áreas de oportunidad en 

el sistema de dirección que afectaron su desempeño. Las dimensiones incorrectas de varias 

piezas del sistema y componentes aledaños provocaron que los cálculos del radio de giro no se 

cumplieran, lo que dificultó la maniobrabilidad del vehículo debido al roce entre las piezas. 

Además, el mal posicionamiento y la geometría del volante contribuyeron a que la 

maniobrabilidad fuera difícil de lograr. 

En respuesta a estos problemas, se diseñó y fabricó un nuevo sistema de dirección que ahora 

cumple con los ángulos establecidos en los cálculos matemáticos. Se seleccionaron 

cuidadosamente los materiales de las piezas con el fin de reducir el peso, sin comprometer la 

resistencia del sistema durante la competencia. Además, se realizó un diseño ergonómico del 

volante, mejorando su posicionamiento para asegurar que el piloto se sintiera cómodo y pudiera 

maniobrar el vehículo de manera eficiente. 

Este nuevo sistema de dirección ha sido implementado con éxito y superando las fallas del 

modelo anterior, mejorando el rendimiento general del vehículo. Sin embargo, es importante 

señalar que, aunque el sistema ha sido probado de manera estática con el vehículo sobre el 

suelo y realizando movimientos al volante, aún no ha sido evaluado en terreno de competencia, 

sin embargo, fue en el Deportivo Reynosa, donde se evaluó su funcionamiento en un entorno 

controlado.  

4. Objetivos  

4.1 Objetivo general  

Diseñar y construir el sistema de dirección para un vehículo 4x4 BAJA SAE UAM 2024. 

4.2 Objetivos particulares  

Diseñar la geometría de Ackermann para el sistema de dirección.  

Determinar el rango de Camber y Caster adecuados para reducir el radio de giro. 



 
 

Aplicar un ángulo de salida mejorado para aumentar el desempeño en obstáculos y terrenos 

irregulares. 

Evaluar las deformaciones en los elementos de la dirección para la selección de materiales. 

Diseñar la ubicación ergonómica para el volante. 

Manufacturar y seleccionar los elementos de la dirección.  

Implementar el sistema de dirección en el vehículo.  

Verificar funcionalidad y de ser necesario modificar el sistema en la competencia BAJA SAE 

MÉXICO 2024.  

5. Marco teórico  

5.1 Descripción del sistema de dirección  

El sistema de dirección es el encargado de proporcionar control en la trayectoria a un vehículo. 

Este sistema permite que el vehículo mantenga una trayectoria recta cuando el volante está en 

posición neutral, sin necesidad de realizar correcciones, y que también pueda girar cuando sea 

necesario, mediante el uso del volante para efectuar dichos cambios [9]. 

Un sistema de dirección está compuesto por diversos elementos, entre los cuales hay algunos 

indispensables (Figura 1) que son los siguientes: volante, columna de dirección, caja de 

dirección, brazos de dirección y terminales de dirección. El mecanismo formado por estos y otros 

componentes permite que el movimiento rotatorio generado en el volante se transmita a las 

ruedas delanteras en forma de movimiento angular [10]. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 1. Componentes de un sistema de dirección [1]. 

 



 
 

Es importante mencionar que el sistema de dirección de un vehículo 4x4 requiere ciertas 

consideraciones especiales en comparación con un vehículo convencional. Este tipo de 

vehículos necesitan una relación de dirección más alta, lo que significa que un movimiento menor 

del volante se verá traducido en un giro mayor de las ruedas. Además, es fundamental que los 

elementos del sistema sean más robustos debido a las exigentes condiciones a las que están 

sometidos. Por último, se debe tener en cuenta la estrecha relación que el sistema de dirección 

tiene con el sistema de suspensión. 

5.2 Componentes del sistema de dirección 

Los componentes de un sistema de dirección pueden variar dependiendo el diseño del vehículo. 

5.2.1 Volante (Steering wheel)  

Elemento con el cual el conductor interactúa para ejercer control sobre el vehículo, transmitiendo 

el movimiento aplicado hacia las ruedas delanteras. 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 2. Volante [2]. 

5.2.2 Columna de dirección (Steering columna)  

Funciona como un eje que conecta el volante con la caja de dirección, permitiendo que el 

movimiento ejercido sobre el volante pueda ser transmitido a todo el sistema.  

 

 

 

 

 

 

 

Figura 3. Columna de dirección [3]. 

5.2.3 Juntas (Joints)  

La función de cualquier junta es mantener la conexión entre ejes para garantizar la transmisión 

del movimiento, permitiendo, al mismo tiempo, que estos puedan girar de manera independiente. 

 



 
 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 4. Junta universal [4]. 

5.2.4 Cajas de dirección (Steering gearbox)  

Constituye la principal conexión entre el volante y las llantas. Dentro de la caja de dirección se 

encuentra un mecanismo, cuya configuración varía según el tipo, que transforma el movimiento 

de rotación en un movimiento de traslación. Este movimiento es transmitido a las llantas, 

permitiendo que estas giren. 

 

 

 

 

 

 

Figura 5. Caja de dirección [5]. 

 

5.2.5 Brazos de dirección (Tie rod)  

Es una barra, que también se le conoce como bieleta, que establece la conexión directa entre la 

caja de dirección y las llantas. El mecanismo de la caja acciona estos brazos, permitiendo que 

las llantas se desplacen hacia la derecha o hacia la izquierda, facilitando así el giro del vehículo. 

 

 

 

 

 
Figura 6. Brazo de dirección [6]. 

 

5.2.6 Terminales de dirección (Ball joints)  

También conocidas como rótulas, cumplen dos funciones principales: conectar los brazos de 

dirección con las llantas y sincronizar los movimientos del sistema para garantizar su estabilidad. 



 
 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 7. Terminales de dirección [7]. 

5.2.7 Llantas (wheels)  

Son las encargadas de transmitir la fuerza generada por el volante hacia el pavimento, 

permitiendo el cambio de dirección del vehículo. Se puede afirmar que las llantas son parte 

integral de diversos sistemas, ya que están conectadas a múltiples componentes que influyen en 

el funcionamiento general del vehículo. 

 

 

 

 

 

 

Figura 8. Llantas [8]. 
 

5.3 Tipos de cajas de dirección 

En la actualidad, existen sistemas de dirección mecánicos, hidráulicos, electrónicos y 

electrohidráulicos. La caja de dirección es el componente fundamental de todo el sistema, por lo 

que una correcta selección de esta pieza es crucial para cumplir con los objetivos teóricos 

establecidos. 

En esta sección se analizarán exclusivamente los sistemas mecánicos, dado que, según lo 

indicado en el reglamento de la competencia, BAJA SAE Rules 2024 (Revision B), el uso de 

sistemas de dirección asistida está prohibido. 

5.3.1 Piñón-Cremallera 

Un mecanismo piñón cremallera está compuesto por un engrane circular con dientes distribuidos 

a lo largo del perímetro, que es el piñón y por un engrane lineal que también tiene dientes a lo 

largo de la pieza, compatibles con los del piñón, que es la cremallera [11].  



 
 

Cuando el movimiento generado por el volante llega a este mecanismo, lo que sucede es que el 

piñón rota, causando que la cremallera se mueva. Es decir que, el piñón va rotando a lo largo de 

la cremallera y esta conversión de movimiento (Figura 9) rotacional a movimiento lineal, genera 

que las llantas puedan girar [11].  

 

 

 

 

 

Figura 9. Componentes de mecanismo piñón-cremallera y sus movimientos [9]. 
 

A pesar de ser un sistema bastante simple, existen diversas variaciones en los componentes de 

este mecanismo que pueden hacer diferencias importantes en el comportamiento del sistema de 

dirección. Uno de esos cambios es en los dientes tanto del piñón como de la cremallera. El tipo 

de dientes afecta significativamente el desempeño en términos de eficiencia, precisión, 

capacidad de carga, suavidad y hasta en costos. Hay dos tipos de dientes: 

Dientes rectos (Figura 10): Un eje del diente es perpendicular al eje de rotación y están alineados 

directamente con el engranaje. Son más simples y baratos de fabricar. Se desempeñan mejor 

bajo cargas ligeras y manuales y bajas velocidades. Una desventaja es que generan más ruido 

y vibraciones por el contacto repentino entre los dientes [12].  

 

 

 

 

 

 

 
Figura 10. Engrane de dientes rectos [10]. 

Dientes helicoidales (Figura 11): En este caso, los dientes están torcidos a lo largo de una 

trayectoria helicoidal en la dirección axial. Lo que permite que exista un engranaje continuo a lo 

largo del diente. Este contacto continuo reduce el ruido y las vibraciones dentro del mecanismo 

y también genera que pueda soportar cargas mayores. Este tipo de dientes son más difíciles y 

caros de fabricar. Una desventaja de estos dientes es que generan fuerzas axiales, por lo que 

para soportar estas fuerzas se necesita de rodamientos muy específicos que puedan soportarlas 

[12].  



 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 11. Engrane de dientes helicoidales [11]. 

El tamaño de los dientes también genera diferencias significativas: a medida que el diente es 

más pequeño, mayor será la precisión, pero soportará menos carga. Por el contrario, un diente 

de mayor tamaño ofrecerá una mayor capacidad de carga, pero con menor precisión. 

La posibilidad de variar el tipo y tamaño de los dientes permite realizar diseños personalizados, 

en los que se pueda ajustar el número de dientes por centímetro a lo largo de cualquier pieza, o 

modificar el tamaño de estos, para obtener una respuesta más precisa según los requisitos 

específicos, especialmente en relación con el rango de giro del vehículo. 

El rango de giro del vehículo se refiere a la cantidad de vueltas que se deben dar al volante para 

lograr un giro determinado. Este parámetro es un criterio clave de diseño que se establece al 

inicio del proceso de desarrollo del sistema de dirección. A menor rango de giro, el vehículo 

responderá de manera más rápida y ágil. 

Dado el impacto directo que tiene en el desempeño general del vehículo, este mecanismo es 

crucial para el funcionamiento eficiente del sistema de dirección. 

5.3.2 Bola Recirculante  

El mecanismo de bola recirculante (Figura 12) es un sistema de dirección mecánico utilizado 

principalmente en vehículos pesados y de gran tamaño, como camiones, autobuses y algunos 

todoterrenos. Su diseño está optimizado para reducir la fricción entre componentes, facilitar el 

giro del volante y soportar cargas elevadas en condiciones exigentes [13]. 

Este mecanismo está compuesto por los siguientes elementos:   

Tornillo sinfín: Conectado al volante, presenta una rosca helicoidal que permite el desplazamiento 

de las bolas recirculantes. 

Tuerca de dirección: Se encuentra acoplada al tornillo sinfín y se desplaza linealmente al girar 

este último. Cuenta con ranuras internas que permiten el movimiento de las bolas. 

Bolas recirculantes: Pequeñas esferas metálicas que ruedan entre las ranuras del tornillo y la 

tuerca, reduciendo la fricción gracias al contacto rodante en lugar de deslizante. 



 
 

Conductos de recirculación: Canales que completan el circuito de las bolas, asegurando su 

movimiento continuo dentro del sistema. 

Engranaje sectorial: De forma semicircular, convierte el movimiento lineal de la tuerca en un 

movimiento rotativo. 

Brazo pitman: Recibe el movimiento rotativo del engranaje sectorial y lo transmite a las ruedas, 

facilitando el giro del vehículo. 

 

 

 

 

 

Figura 12. Sistema de bolas recirculantes [12]. 

Para personalizar este tipo de mecanismo, que sin duda es más complejo, existen diversos 

aspectos que se pueden modificar. Entre ellos, se encuentra la elección entre una circulación de 

bolas interna o externa, lo cual influye en la simplificación del diseño y, por ende, en los costos. 

También pueden emplearse canales helicoidales o de doble hélice, que impactan en la capacidad 

de carga y la suavidad del sistema [14]. 

El material de las bolas es otro factor clave, ya que afecta directamente la durabilidad y el 

rendimiento del mecanismo. Asimismo, el tipo de engranaje sectorial puede optimizar la 

estabilidad del movimiento, mejorando la precisión general del sistema. 

Todos estos aspectos influyen significativamente en el desempeño del mecanismo. Por ello, 

resulta fundamental definir con claridad los objetivos específicos del sistema de dirección antes 

de seleccionar los componentes, garantizando así que cada elemento cumpla con los requisitos 

necesarios. 

Es evidente que ambos mecanismos cumplen la misma función, aunque de maneras distintas, 

cada uno con sus ventajas y desventajas. El sistema de cremallera-piñón es más simple y 

eficiente, pero presenta mayor fricción y desgaste. Por otro lado, el sistema de bolas recirculantes 

es más complejo, pero reduce la fricción y proporciona un movimiento más suave y preciso. Cada 

uno se adapta a necesidades específicas y ofrece posibilidades de mejora y personalización. 

5.4 Tipos de volantes 

En un sistema de dirección, el volante desempeña un papel fundamental al permitir el control 

preciso del movimiento del vehículo. Según su diseño, se distinguen tres tipos principales de 

volantes: circulares, semicirculares y de mariposa. Cada uno presenta características específicas 

que influyen en la ergonomía, el manejo y la eficiencia en la transmisión del esfuerzo del operador 

al sistema de dirección. 



 
 

Debido a la importancia de una buena elección para este componente, se muestra a continuación 

la (Tabla 1), en donde se comparan los volantes antes mencionados, para conocer qué ventajas 

y desventajas presenta cada uno de estos volantes y con esto poder analizar cómo podrían 

afectar la maniobrabilidad y la comodidad para el piloto que es parte fundamental del vehículo.  

Tabla 1. Comparación de tipos de volantes 

Tipo de volante Ventajas Desventajas 

Circular Ofrecen un control más preciso y 
suave 

Proporcionan un agarre continuo 
en toda la circunferencia 

Ergonómicamente adecuados 
para largas jornadas de manejo. 

Pueden ser más voluminosos, 
dificultando su uso en cabinas 

reducidas. 
Su tamaño puede ser menos 

práctico para maniobras rápidas. 

Semicircular Ocupan menos espacio 
Permiten un manejo más ágil 

Reducen la posibilidad de 
interferencias en maniobras 

rápidas. 

Limitan el agarre continuo, lo 
que puede dificultar giros 

amplios o precisos. 
Menor comodidad para trayectos 

largos o exigentes. 

Mariposa Manejo rápido y eficiente en 
terrenos técnicos, ideales para 

maniobras exigentes. 
Diseño compacto y ligero, 

mejorando la respuesta del 
conductor en condiciones 

extremas. 

Período de adaptación para 
conductores 

 
Menor precisión en giros largos 

debido a la falta de una 
circunferencia completa. 

 

Debido al tamaño del vehículo y a las situaciones a las que se enfrentará, los puntos críticos para 

elegir el volante son: el espacio disponible en la cabina, el agarre adecuado para que el piloto 

pueda maniobrar con facilidad y la precisión del componente. Además, es importante considerar 

el material del volante, independientemente de su forma, para asegurar que el peso total del 

sistema sea lo más ligero posible [15].  

5.5 Tipos de terminales de dirección 

Las terminales de dirección son componentes clave en los sistemas de dirección de los 

vehículos, ya que transmiten el movimiento del volante a las ruedas con precisión. Existen 

distintos tipos de terminales, diseñados para satisfacer diferentes necesidades según el vehículo 

y las condiciones de operación. Existen dos posibles tipos de rótulas (Figuras 13 y 14) que se 

pueden usar para lograr el mismo fin y que tienen diferentes características. 

 

 

 

 

Figura 13. Sistema de rótula de dirección (Outer tie rod) [13]. 



 
 

 

 

 

 

 

Figura 14. Rótulas macho [14]. 

Debido a la importancia de una buena elección para este componente, se muestra a continuación 

la (Tabla 2), en donde se comparan las rótulas antes mencionadas, esto con el fin de conocer 

que es lo que cada tipo de rótula puede aportar al sistema así como las dificultades que se 

podrían presentar desde el costo hasta la interacción con los demás componentes.  

Tabla 2. Comparación de tipos de rótulas 

Tipo de rótula Ventajas Desventajas 

Outer tie rod Alta resistencia y durabilidad 
en aplicaciones de carga 

pesada. 
Adecuada para sistemas de 
dirección con movimientos 
repetitivos y demandas de 

precisión. 
Protección contra suciedad y 

contaminantes 

Menor flexibilidad  
 

Puede requerir mantenimiento 
periódico, como engrase, 
para garantizar un buen 

funcionamiento. 

Rótula macho Diseño compacto y ligero, 
ideal para sistemas de 
dirección en espacios 

reducidos. 
Proporciona un rango más 

amplio de movimiento 
angular, lo que permite 

adaptarse mejor a 
condiciones de terreno 

irregular. 
Fácil de instalar y reemplazar. 

Menor resistencia a la 
exposición prolongada a 

suciedad o humedad. 
 

Menor capacidad de carga en 
comparación con las rótulas 

cerradas. 

 

5.6 Dinámica del sistema de dirección  

Para la dinámica y cinemática del sistema, se consideran dos aspectos principales para 

garantizar un desempeño adecuado. El primero es la geometría de Ackermann (Figura 15), que 

analiza diversos aspectos siendo los principales el ángulo interno 𝛿𝑖 y ángulo externo 𝛿𝑜 que son 

los ángulos de las llantas delanteras que aseguran trayectorias circulares concéntricas.  El 



 
 

sistema está definido por varios parámetros clave: track (w) y el wheelbase (L), que son los 

parámetros principales para el diseño de Ackerman, el radio de giro del vehículo (𝑅), el radio de 

giro de las ruedas traseras(𝑅𝑟). Además, se consideran las posiciones relativas del centro de 

gravedad G mediante las distancias 𝑙1 y 𝑙2. El diagrama está en un sistema de coordenadas 

donde el eje X representa la dirección de avance del vehículo y el eje Y es perpendicular a este. 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 15. Ángulos de Ackermann [15]. 

El segundo aspecto es el análisis del mecanismo, ya sea de cuatro barras (Figura 16) o seis 

barras (Figura 17), que integra el vehículo, considerando las longitudes y los ángulos de cada 

componente para predecir su comportamiento en maniobrabilidad una vez definidos los 

elementos del sistema. En ambas figuras se presentan los eslabones que conforman el 

mecanismo, debidamente enumerados. En el caso de la Figura 16, también se muestran las 

fuerzas de reacción en cada articulación, representadas por los vectores 𝑢𝑛. Por su parte, la 

Figura 17 incluye tanto las longitudes de los eslabones (𝑙𝑛) como los ángulos (𝜃𝑛) formados en 

sus uniones, los cuales son parámetros clave en el análisis de ambos mecanismos. 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 16. Mecanismo de cuatro barras [16]. 

 

 

 

 



 
 

 

 

 

 

 

Figura 17. Mecanismo de seis barras [17]. 

Además de estos dos aspectos, es importante considerar que el comportamiento dinámico del 

sistema está estrechamente vinculado al sistema de suspensión. Por esta razón, la 

determinación de diversos ángulos y longitudes se lleva a cabo teniendo en cuenta la interacción 

entre ambos sistemas. 

5.7 Tipos de mecanismos de dirección 

Las condiciones a las que se enfrenta un vehículo todoterreno, específicamente un BAJA, son 

conocidas gracias a la competencia BAJA SAE México, que informa sobre los tipos de terrenos 

a los que serán sometidos los vehículos. Estos terrenos destacan la importancia de la 

maniobrabilidad como un aspecto clave en el diseño del sistema de dirección. Por ello, resulta 

fundamental analizar cada punto en el que el sistema pueda ser optimizado para garantizar un 

desempeño capaz de cumplir con los desafíos que implican este tipo de pruebas. 

Una de las consideraciones clave al iniciar el diseño de un sistema de dirección es la complejidad 

que este tendrá, especialmente en cuanto al número de llantas que estarán conectadas al 

sistema. En este sentido, los mecanismos de dirección se clasifican principalmente en sistemas 

convencionales, que controlan únicamente las ruedas delanteras, y sistemas de dirección en las 

cuatro llantas. 

5.7.1 Dirección de llantas delanteras 

La dirección convencional de llantas delanteras se basa en un sistema que conecta el volante 

con las ruedas delanteras a través de los mecanismos y componentes que se mencionaron en 

las secciones anteriores [16].  

Este tipo de dirección es el más comúnmente utilizado en todo tipo de vehículos, permite girar 

las ruedas delanteras para controlar la trayectoria del automóvil, siendo eficiente para la mayoría 

de las situaciones de conducción (Figura 18). Sin embargo, presenta limitaciones cuando se 

requiere maniobrar en espacios reducidos o al realizar giros cerrados, ya que las ruedas traseras 

permanecen fijas, lo que restringe el radio de giro y puede dificultar maniobras como estacionarse 

o cambiar de dirección en lugares estrechos [17]. 

 

 

 

 



 
 

 

 

 

 

 

 
 

 

Figura 18. Dirección de llantas delanteras [18]. 

Este tipo de dirección ofrece una amplia variedad de posibilidades y configuraciones, destacando 

por su simplicidad, que facilita tanto el proceso de diseño como el de construcción. Además, su 

capacidad de personalización permite adaptarlo a las necesidades específicas de cada vehículo. 

Su diseño compacto y ligero, junto con su resistencia a impactos, lo convierten en una opción 

ideal para enfrentar los desafíos de las pruebas BAJA SAE, donde la robustez y el desempeño 

son factores clave. Asimismo, es un sistema confiable, simple y de fácil mantenimiento, 

características esenciales para operar bajo las condiciones extremas de competencia. 

5.7.2 Dirección de cuatro llantas 

Por otro lado, el sistema de dirección de cuatro llantas (Figura 19), también conocido como 

Quadra o (4WS, por sus siglas en inglés), incorpora un mecanismo adicional que permite girar 

las ruedas traseras en coordinación con las delanteras [16]. Esto se logra añadiendo un eje que 

va desde el delantero hasta el trasero atravesando verticalmente el coche y añadiendo una 

segunda caja de dirección en la parte trasera de todo el sistema.  

A bajas velocidades, las ruedas traseras giran en sentido opuesto a las delanteras, reduciendo 

considerablemente el radio de giro y facilitando maniobras en espacios reducidos. A altas 

velocidades, las ruedas traseras giran en el mismo sentido que las delanteras, mejorando la 

estabilidad, el control y la seguridad al cambiar de carril o tomar curvas pronunciadas. Este 

sistema es especialmente beneficioso en vehículos de gran tamaño y de alto desempeño, ya que 

combina maniobrabilidad y estabilidad, ofreciendo una experiencia de conducción más precisa y 

dinámica. 

 

 

 

 

 

 



 
 

 

 
 

 

 

 

 

 

Figura 19. Dirección de cuatro llantas [19]. 

Generalmente las ruedas traseras no pueden girar tanto como las ruedas delanteras, pero 

sistemas creados por compañías como Honda y Delphi han logrado que las ruedas traseras giren 

en dirección opuesta a las delanteras a bajas velocidades. Permitiendo que el vehículo tenga un 

radio de giro más pequeño, lo cual es de extrema utilidad, especialmente para camiones grandes, 

tractores y vehículos con remolques [18]. 

El sistema de dirección en las cuatro ruedas (4WS) casi siempre está basado en tecnología 

electrónica debido a la precisión y flexibilidad que ofrece. Los sistemas 4WS actuales dependen 

de actuadores eléctricos, sensores y unidades de control electrónico (ECU) para gestionar el 

ángulo de giro de las ruedas traseras en función de la velocidad del vehículo, el ángulo de 

dirección del volante y otras variables. Este enfoque electrónico permite un ajuste dinámico y 

preciso en tiempo real, adaptándose a las condiciones de conducción [19]. 

Además, la implementación electrónica reduce la complejidad mecánica, mejora la eficiencia 

energética y facilita la integración con otros sistemas avanzados de asistencia al conductor 

(ADAS), como el control de estabilidad y el mantenimiento de carril. Por estas razones, la 

dirección en las cuatro ruedas electrónica ha reemplazado a los sistemas mecánicos en la 

mayoría de los vehículos modernos. 

El sistema 4WS ofrece mejoras significativas en el desempeño de un vehículo, características 

altamente deseables en un vehículo BAJA, como la reducción del radio de giro, un mayor control 

en maniobras y una mayor versatilidad en terrenos difíciles. Estas ventajas hacen que la 

implementación de un sistema de este tipo resulte muy atractiva. 

Sin embargo, hay diversos aspectos que deben considerarse. Integrar este sistema en un 

vehículo BAJA presenta retos importantes debido a las exigentes condiciones de la competencia. 

Uno de los principales desafíos es la complejidad del diseño, ya que un sistema 4WS requiere 

espacio adicional y componentes especiales, lo que puede aumentar el peso total del vehículo y 

afectar su rendimiento. Otro aspecto crítico es el costo, tanto en el desarrollo como en el 

mantenimiento. Finalmente, el control y la calibración del sistema deben ser extremadamente 

precisos para evitar comportamientos impredecibles en terrenos irregulares, incrementando así 

la complejidad técnica en comparación con un sistema de dirección convencional. 



 
 

5.8 Geometrías para el diseño del sistema de dirección 

El diseño de un sistema de dirección comienza con la identificación de los requisitos específicos 

del vehículo, como el tipo de conducción, el espacio disponible y las características de manejo 

deseadas. Una vez que estos puntos clave están bien definidos, el siguiente paso es elegir la 

geometría de dirección adecuada, que dictará el diseño del sistema.  

La geometría de dirección incluye las ecuaciones y criterios que se utilizan para definir distancias 

y ángulos en los componentes físicos del vehículo, asegurando que el sistema funcione según 

lo esperado. Dentro de estas geometrías existen varias opciones, como Davis, Ackermann, 

Anti-Ackermann, entre otras, que tienen el mismo objetivo: definir los ángulos de las llantas, los 

radios de giro y las distancias entre componentes, siempre considerando las dimensiones reales 

del vehículo. 

Existen dos conceptos clave que deben comprenderse: el track y el wheelbase (Figura 20), ya 

que estos son fundamentales en cualquier geometría de dirección y, por lo tanto, en el diseño del 

sistema en general. El valor de ambos conceptos determina el diseño y la optimización de todo 

el sistema de dirección. 

• Track: Es la distancia entre la cara exterior de la llanta derecha delantera y la cara exterior de 

la llanta izquierda delantera [20]. 

• Wheelbase: Es la distancia que va desde el centro de la llanta trasera hasta el centro de la 

llanta delantera [20]. 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 20. Track y Wheelbase [20]. 

Las geometrías antes mencionadas son modelos fundamentales utilizados en el diseño de 

sistemas de dirección para vehículos. Estas geometrías definen los ángulos de las llantas en 

función del radio de giro, la distribución de los componentes y las características de manejo, con 

el objetivo de optimizar el comportamiento del vehículo durante las maniobras. Cada una de estas 

geometrías tiene aplicaciones específicas dependiendo del tipo de vehículo y las condiciones de 

conducción, y son esenciales para garantizar que el sistema de dirección funcione de manera 

eficiente y segura. Es por eso por lo que es necesario analizar las características que cada una 



 
 

de estas geometrías ofrece para así hacer una elección correcta y realizar un diseño que vaya a 

cumplir con los objetivos de conducción 

5.8.1 Davis 

El sistema Davis (Figura 21) se basa en un mecanismo de engranaje que incluye un enlace 

cruzado que se desliza de manera paralela a otro enlace. Este mecanismo se conecta a los ejes 

cortos (stub axles) de las dos ruedas delanteras mediante dos palancas de campana pivotadas 

[21]. 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 21. Geometría de Davis [21]. 

El funcionamiento de este mecanismo es algo complejo, por lo que se puede dividir en cuatro 

secciones para comprender su funcionamiento [21]; 

• Mecanismo de engranaje: El enlace cruzado se desliza a través de cojinetes y lleva pasadores 

en sus extremos. Estos pasadores están conectados a bloques deslizantes que se mueven 

conforme las palancas de campana giran, lo que se produce al girar el volante. Esta parte del 

sistema hace que el movimiento del volante esté conectado con las llantas y por consecuencia 

estas cambien de dirección en respuesta la rotación del volante. 

• Ángulo de las ruedas: Se dice que el sistema se encuentra en su posición media, cuando el 

vehículo circula en línea recta, lo que significa que las ruedas delanteras están alineadas con el 

vehículo. A medida que se gira el volante, las ruedas delanteras se mueven, pero el sistema 

mantiene un ángulo de dirección ligeramente mayor que otros sistemas, lo que permite un giro 

más controlado. 

• Ángulo de inclinación: Los brazos cortos que conectan las ruedas delanteras a los ejes están 

inclinados en un ángulo de 90+α (donde α es un ángulo pequeño y ajustable) respecto a los ejes 

cortos. Este ángulo de inclinación es crucial para el funcionamiento del sistema, ya que ayuda a 

mejorar la estabilidad durante las maniobras a alta velocidad. 

• Ángulo α: El funcionamiento eficiente del sistema dependen de la elección adecuada de este 

ángulo. Debe ser seleccionado cuidadosamente para garantizar que el sistema proporcione la 



 
 

respuesta y estabilidad deseada, especialmente a altas velocidades. Para su determinación se 

utiliza la siguiente ecuación: 

 

 

                                                                tan(α) =
b

2l
                                                           (1) 

 

Dónde: 

𝑏 = Distancia entre los pivotes de los ejes delanteros  

𝑙 = wheelbase 

Es importante mencionar que, para este sistema, los componentes (Figura 22) cambian 

significativamente de los mencionados en secciones anteriores, se asemejan y concuerdan más 

con una caja de dirección de bolas recirculantes. Esto debido a la complejidad de como el volante 

se conecta a las llantas, los componentes de este sistema son los siguientes [22]: 

• Engranaje de tornillo sin fin: Se monta en el eje de dirección, convirtiendo la entrada rotacional 

en una salida lineal que permite que las llantas cambien de dirección. 

• Tuerca de bolas: Alberga las bolas recirculantes y los surcos. 

• Brazo Pitman: Se conecta a la tuerca de bolas, transmite el movimiento lineal a la dirección del 

vehículo. 

•Brazo de inercia: Es un componente que no se agrega siempre y ayudar a controlar el 

movimiento del mecanismo de dirección. 

• Mecanismo de dirección: Conecta el brazo Pitman a las ruedas delanteras del vehículo, 

realizando la transmisión de la entrada de dirección a las llantas. 

 

 

 

 

 

 

 
 
 

Figura 22. Mecanismo de Davis [22]. 



Los principales ventajes de una geometría de Davis son [23]; 

•El vehículo presenta mayor estabilidad a altas velocidades, debido a la inclinación de las ruedas
delanteras. 

• El vehículo tiene un mejor control en curvas rápidas gracias al ángulo de dirección controlado
que tiene el sistema.  

Las principales desventajas de la Geometría de Davis son [23]; 

• Hay un desgaste mayor de los neumáticos debido al ángulo de las llantas.
• Es un diseño mucho más complejo que requiere considerar la interacción de los componentes,

mayor costo y mantenimiento. 

La geometría de dirección de Davis ofrece ventajas significativas en términos de estabilidad a 

altas velocidades y control en curvas rápidas, lo que la hace ideal para aplicaciones en vehículos 

de alto rendimiento o en situaciones donde la estabilidad es crucial, como en carreras o 

maniobras a alta velocidad.  

Además, cumple con requisitos muy específicos como: giros en U, carreteras estrechas, 

superficies resbaladizas, cambios de carril a altas velocidades y estacionarse en paralelo. 

Resultan en que esta geometría sea una opción bastante atractiva para aplicarse. Sin embargo, 

al ser una geometría creada en la década de 1920, presenta varios retos en términos de diseño 

y construcción. Hoy en día, ha sido superada en muchos aspectos por geometrías más 

modernas, que ofrecen soluciones más eficientes y fáciles de implementar. 

5.8.2 Ackermann 

La geometría de Ackermann es un principio fundamental en el diseño de los sistemas de 

dirección, se concentra en optimizar el comportamiento del vehículo durante el giro. Esta 

optimización se enfoca en garantizar que las ruedas delanteras se alineen de manera adecuada 

con los radios de las curvas que trazan, reduciendo el desgaste de los neumáticos y mejorando 

la estabilidad del vehículo [24]. 

Cuando un vehículo toma una curva, las ruedas delanteras deben girar en ángulos diferentes, ya 

que las trayectorias que describen tienen radios distintos: la rueda interior recorre un círculo más 

pequeño, mientras que la rueda exterior debe seguir un radio mayor (Figura 23). La geometría 

de Ackermann se encarga de calcular y ajustar esta diferencia de ángulos. Esto se logra 

mediante una disposición específica de las barras y articulaciones de la dirección 

(componentes mencionados en secciones anteriores), que permite que las ruedas giren 

según el ángulo requerido para mantener un contacto óptimo con el suelo y evitar el 

deslizamiento [24]. 



 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 
Figura 23. Geometría de Ackermann [23]. 

En esta geometría, lo más común es utilizar mecanismos de cuatro barras, también conocidos 

como mecanismos tipo Ackermann, aunque también existen configuraciones de seis barras 

diseñadas para este propósito. Para garantizar un desempeño óptimo y una relación adecuada 

entre los componentes, es necesario determinar los parámetros geométricos precisos que 

aseguren que la entrada y la salida del mecanismo cumplan con los criterios establecidos por 

esta geometría [25].  

Para tener todos los parámetros bajo los cuales se regirán los componentes del sistema del 

sistema de dirección hay que desarrollar diversas ecuaciones que parten de tres puntos 

esenciales: 

• R = Radio de giro, es el principal objetivo que se busca cumplir, por lo que tiene que ser       
claro el valor que se busca obtener.  

• w = Track, ancho del vehículo, medido desde las caras exteriores de cada una de las llantas 
delanteras  

• l = Wheelbase, largo del vehículo, medido desde el centro de la llanta trasera hasta el centro 
de la llanta delantera.  

 
Tanto 𝑤 como 𝑙 son parámetros que deben definirse considerando las dimensiones previstas del 

vehículo. Estas dos distancias deben permanecer fijas durante la construcción para que el 

sistema de dirección cumpla con los principios teóricos. 

Existen varias maneras de comenzar a modelar el sistema mediante ecuaciones, ya que 

diferentes ecuaciones pueden emplear distintos datos para resolverse. En casos donde ya se 

cuenta con un punto de partida, es decir, vehículos diseñados previamente bajo la misma 

configuración, es posible utilizar esos datos como base para desarrollar las ecuaciones iniciales. 

Posteriormente, se pueden realizar iteraciones para optimizar los resultados y alcanzar los 

valores ideales que el sistema debe cumplir. 

Para empezar a diseñar la geometría se requieren los siguientes datos de entrada: 

 



 
 

• Track en metros (w). 
• Wheelbase en metros (l). 
• Centro de gravedad del vehículo (Cg). 
• Ángulo de entrada propuesto (𝛿𝑖), este es el ángulo de giro de la rueda interna. 

• Ángulo de salida propuesto (𝛿𝑜), este es el ángulo de giro de la rueda externa. 
• Ángulo promedio (𝛿). 
• Masa del vehículo en kilogramos (W). 

5.8.2.1 Obtención de Centro de gravedad 

Para la obtención del centro de masa lo primero que hay que realizar es un diagrama de cuerpo 

libre (Figura 24). 

 

 

 

 

 
 

Figura 24. Diagrama de cuerpo libre para centro de gravedad [24]. 

Se usa una masa y una potencia aproximada, y se supone que hay una relación 60% - 40% de 

distribución de peso respecto al eje trasero y el eje delantero. Una vez teniendo estos datos, se 

continua con la resolución del problema que se trata de una sumatoria de fuerzas en ambos ejes. 

                                                                       ∑ 𝐹𝑥 = 0                                                                (2) 

 

                                                                        ∑ 𝐹𝑦 = 0                                                               (3) 

 

Una vez teniendo la ecuación de ambas sumatorias, tanto 𝐹𝑥 como 𝐹𝑦 se suman en una última 

sumatoria y se resuelve la ecuación que queda en esa sumatoria [26]. 

 

∑ 𝐹𝑇 = 0                                                         (4) 

 

5.8.2.2 Obtención del ángulo promedio 

Este dato servirá para calcular el radio de giro con las especificaciones que se tienen desde el 

inicio, para su obtención se usan como datos los ángulos de entrada y salida propuestos y se 

resuelve la siguiente ecuación [27]. 

                                                    𝛿 = 𝑎𝑟𝑐𝑐𝑜𝑡 (
(cot(𝛿𝑖)+𝑐𝑜𝑡(𝛿𝑜))

2
)                                          (5) 



 
 

 

Teniendo todos los datos de entrada, se pueden resolver todas las ecuaciones que modelan la 

geometría, todas estas ecuaciones dan distancias o ángulos que tendrán los componentes del 

mecanismo (Figura 25). 

 

 

 

 

 

 

 
 
 

Figura 25. Incógnitas para el diseño de la geometría de Ackermann [25]. 

La primera ecuación por resolver es para 𝑅1 que es la distancia que hay desde el centro de giro 

hasta el centro del eje trasero del vehículo. Este valor se puede obtener a partir del ángulo de 

entrada o del de salida. Por lo que lo mejor que se puede hacer es resolver ambas ecuaciones y 

realizar un promedio [27]. 

 

A partir de 𝛿𝑖 

 

                                              R1  =
1

2
w +

1

tan δi
                                            (6) 

A partir de 𝛿𝑜 

 

                                            𝑅1 = −
1

2
𝑤 +

1

tan 𝛿0
                                         (7) 

 

La siguiente ecuación por resolver, es obtener el radio de giro mínimo que se puede lograr con 

las especificaciones dadas en un inicio. Esta ecuación se puede obtener de tres formas 

diferentes; a partir de 𝑅1, a partir de 𝛿𝑖 o a partir de 𝛿𝑜. En este caso se vuelven a resolver las 

tres ecuaciones y se realiza un promedio al final para tener datos más certeros [27].  

 



 
 

A partir de 𝑅1 

                                              𝑅𝑚𝑖𝑛 = 𝑅1 −
1

2
𝑤                                          (8) 

 

A partir de 𝛿𝑖 

                                        𝑅𝑚𝑖𝑛 =
𝑙

tan 𝛿𝑖
                                               (9) 

 

A partir de 𝛿𝑜 

 

 

                                              𝑅𝑚𝑖𝑛 =
𝑙

tan 𝛿𝑜
− 𝑤                                       (10) 

 

Después se procede a obtener el valor de g, que es la distancia desde el centro de una de las 

llantas delanteras hasta la parte más externa de la nariz del vehículo [27]. 

 

                                                           𝑔 = 𝑙 + 𝐶𝑔 − 1.5                                                   (11) 

Dónde: 

𝑔 = distancia entre el centro de gravedad del vehículo y el eje trasero. 

𝑙 = wheelbase  

𝐶𝑔 = centro de gravedad del vehículo  

La siguiente ecuación describe el radio máximo que el vehículo podrá tener con esas 

especificaciones [27]. 

 

                                               𝑅𝑚𝑎𝑥 = √(𝑅𝑚𝑖𝑛 + 𝑤)2 + (𝑙 + 𝑔)2                                  (12) 

 

La siguiente ecuación describe la Condición de Ackermann (CA), que establece la relación entre 

los ángulos de giro de las ruedas delanteras. Asegura que las ruedas delanteras de un vehículo 

se orienten de forma adecuada durante un giro. Esta se divide en dos partes las cuales son 

igualadas y de ese resultado se obtiene un porcentaje de error [27]. 



 
 

 

                                                           𝐶𝐴 = cot 𝛿𝑖 − cot 𝛿𝑜 =
𝑤

𝑙
                                        (13) 

 

Una vez resueltas las ecuaciones anteriores es posible obtener el radio de giro (R) que se 

obtendrá con las especificaciones dadas en un inicio [27]. 

 

                                                            𝑅 = √𝐶𝑔2 + 𝑙2 ∙ (cot 𝛿)2                                       (14) 

 

Finalmente se desarrolla la siguiente fórmula para hacer una comprobación de que la ecuación 

anterior es correcta. Si ambas coinciden quiere decir que los cálculos se realizaron exitosamente 

[27].  

 

                                                                 𝑅 = √𝐶𝑔2 + 𝑅12                                              (15) 

 

Concluido el desarrollo de las ecuaciones anteriores, se puede elaborar una tabla de iteraciones 

en la que se definen valores fijos de w y l a lo largo de todas las iteraciones. En esa tabla se 

registran valores de 𝛿𝑜 y 𝛿𝑖, los cuales varían dentro de un rango amplio y de manera ascendente 

con el objetivo de obtener diferentes valores de radio de giro. Esto permitirá conseguir el radio 

de giro deseado y, una vez encontrado, fijar los ángulos correspondientes a cada llanta delantera. 

Obtener un rango amplio de valores cercanos al radio de giro deseado indica que los valores de 

w y l son adecuados. Esto permite realizar una selección precisa de w y l que serán las distancias 

fundamentales para el correcto funcionamiento de todo el sistema. 

Esta geometría optimiza el uso de los neumáticos, disminuyendo el desgaste irregular y 

aumentando la eficiencia en curvas. Además, al establecer una relación adecuada entre los 

ángulos de las ruedas delanteras, permite un control más preciso del vehículo, mejorando la 

estabilidad y seguridad en maniobras. También es más fácil de diseñar y personalizar, por lo que 

es muy atractiva para el diseño de vehículos tipo BAJA. 

5.8.3 Anti-Ackermann 

La geometría Anti-Ackermann es una configuración especializada que maximiza el rendimiento 

en condiciones de alta velocidad y curvas cerradas, sacrificando la eficiencia y el desgaste 

uniforme de los neumáticos. Está diseñada para que las ruedas exteriores en una curva giren en 

un ángulo mayor que las ruedas interiores. 

La principal diferencia entre Anti-Ackermann y Ackermann radica en la forma en que se 

distribuyen los ángulos de dirección entre las ruedas delanteras durante un giro (Figura 26). En 



 
 

el sistema de Ackermann, las ruedas delanteras se orientan de manera que las trayectorias de 

las ruedas interior y exterior se alinean con un punto común, con la rueda interior girando a un 

ángulo mayor que la exterior [28]. 

En contraste, en el sistema Anti-Ackermann, la rueda exterior tiene un ángulo de dirección mayor 

que la rueda interior, lo que permite que la rueda exterior describa un radio de giro más pequeño 

que la interior. Este diseño es más adecuado para curvas de alta velocidad, ya que ayuda a 

reducir el deslizamiento de las ruedas exteriores y mejora la estabilidad y respuesta de la 

dirección en giros de mayor radio, especialmente cuando las fuerzas centrífugas son altas [29]. 

 

 

 

 

 

 

 
Figura 26. Ackermann vs Anti-Ackermann [26]. 

Las ecuaciones que describen la geometría de la dirección cambian en el sistema Anti-

Ackermann en comparación con el sistema Ackermann. En ambos casos, el objetivo es gestionar 

cómo las ruedas delanteras giran durante un giro, pero el enfoque de los ángulos de las ruedas 

es diferente. 

En lugar de cumplir con la relación estándar de Ackermann, las ecuaciones del sistema Anti-

Ackermann ajustan los ángulos de dirección para reducir el deslizamiento en las curvas de mayor 

radio y mejorar la respuesta en giros de alta velocidad [29]. 

Así que para realizar las ecuaciones con esta configuración hay que tomar en cuenta dos 

principales cambios: 

• El ángulo de dirección de la llanta exterior (𝛿𝑜) será mayor que el de la rueda interior (𝛿𝑖). 
• La relación de ángulos cambia, y la rueda exterior gira en un radio más pequeño que la rueda 

interior. 

5.9 Ángulos para el diseño de la dirección 

En el sistema de dirección de un vehículo, los ángulos, también conocidos como cotas de 

dirección, incluyen el Camber, Caster, Kingpin y Toe. Estos parámetros son fundamentales para 

garantizar la estabilidad, el control y minimizar el desgaste de los neumáticos. 

Cada uno de estos ángulos desempeña un papel específico en la forma en que el vehículo 

responde a las fuerzas de dirección y su comportamiento durante la conducción. 



 
 

En términos prácticos, las cotas de dirección son parámetros geométricos que definen y regulan 

la alineación y el comportamiento de las ruedas delanteras de un vehículo, asegurando un 

rendimiento óptimo y una conducción segura. 

5.9.1 Camber 

También llamado ángulo de caída describe la inclinación del neumático en relación con el plano 

vertical (Figura 27), visto desde el frente o la parte trasera del vehículo. Este ángulo se mide en 

grados y puede ser positivo, negativo o neutro, dependiendo de la posición de la parte superior 

del neumático respecto a su línea central [30]. 

Su ajuste y diseño está enfocado en la distribución de carga de la llanta y el área de contacto 

con la superficie o terreno por donde circulará el vehículo.  

 

 

 

 

 

 

 

Figura 27. Configuraciones para ángulo Camber [27]. 

Los parámetros que se consideran fundamentales para lograr un buen diseño que mejore 

considerablemente el desempeño del sistema, son: 

• Distribución de la carga: Esto se verá afectado en como el peso del vehículo se distribuye en 

las llantas. Puede tener implicaciones en la adherencia y el desgaste de las llantas [31]. 

• Contacto con la superficie: Su configuración puede maximizar o minimizar la superficie de 

contacto entre la llanta y el terreno, lo cual tendrá repercusiones en el agarre dependiendo las 

condiciones de manejo [31]. 

•Curvas: Una configuración negativa puede mejorar el agarre de las llantas en curvas, mejorando 

la tracción de estas, pues se eliminan las fuerzas laterales [31].  

Cada configuración de este ángulo presenta beneficios y posibles desventajas en su 

implementación, para un correcto funcionamiento tiene que estar bien equilibrado.  

Un Camber positivo (Figura 28) se da cuando la parte superior del neumático está inclinada hacia 

afuera. Este alejamiento de la línea central de la llanta facilita el giro del vehículo en terrenos 

difíciles y soporta cargas mayores. Si se hace una mala implementación de esta configuración 

puede provocar que la llanta tenga un desgaste irregular afectando la conducción en línea recta 

[32]. 



 
 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 28. Camber positivo [28]. 

Un Camber negativo (Figura 29) se da cuando la parte superior de la llanta esta inclinada hacia 

dentro. Este acercamiento a la línea central de la llanta mejora el agarre en curvas, pues se tiene 

un área mayor de contacto con la superficie, específicamente cuando existe una inclinación. Si 

se hace una mala implementación de esta configuración puede haber un mayor desgaste en el 

interior de la llanta que puede generar problemas después [32].  

 

 

 

 

 

 

Figura 29. Camber negativo [28]. 

Un Camber neutro (Figura 30) se da cuando la llanta no presenta ningún tipo de inclinación, es 

decir, se encuentra completamente perpendicular a la superficie de contacto. Con esta 

configuración se logra asegurar un desgaste uniforme de las llantas y una mejor tracción en línea 

recta. Es una conducción segura sin grandes mejoras.  

 

 

 

 

 
Figura 30. Camber neutro [29]. 

Los riesgos de implementar un Camber positivo o negativo incluyen el desgaste irregular de los 

neumáticos, la posible inestabilidad al conducir en línea recta y un aumento en la resistencia al 

rodamiento, lo que a su vez incrementa el consumo de combustible [33]. 



 
 

Existen sistemas denominados Camber dinámico, que permiten variar el ángulo del Camber de 

las ruedas mientras el vehículo está en movimiento o sometido a fuerzas dinámicas, como en 

curvas, frenadas o aceleraciones. Estos sistemas se diseñan como parte de la suspensión del 

vehículo y resultan muy útiles para mejorar el agarre en condiciones exigentes. 

5.9.2 Caster 

También llamado ángulo de avance es aquel que se forma entre la línea vertical y la línea central 

del pivote de dirección (Kingpin) visto desde un plano lateral del vehículo (Figura 31). Este ángulo 

se mide en grados y puede ser positivo, negativo o neutral. Está directamente relacionado con 

la suspensión del vehículo [30]. 

Su ajuste y diseño está enfocado en garantizar la estabilidad y el auto centrado del sistema de 

dirección. Así como en el control y el comportamiento dinámico del coche, especialmente durante 

la conducción en línea recta y al tomar curvas [34]. 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 31. Ángulo de Caster [30]. 

Los puntos importantes que hay que considerar en el diseño e implementación, donde el ángulo 

de Caster genera mejoras son [31]: 

• Mantener la estabilidad en línea recta, sobre todo a altas velocidades. 
• Mayor retroalimentación desde las llantas al volante. 
• Permite que el volante regrese a su posición central, facilitando el giro. 
• Puede ayudar a mejorar y estabilizar el ángulo de Camber. 
Cada configuración de este ángulo presenta beneficios y posibles desventajas en su 

implementación, para un correcto funcionamiento tiene que estar bien equilibrado. 

Un Caster negativo (Figura 32) se da cuando el pivote de dirección está inclinado hacia adelante 

con respecto a la línea vertical, al observar el vehículo de lado. Esta configuración reduce el 

esfuerzo necesario para girar el volante, disminuye la capacidad del volante para regresar 

automáticamente a la posición central después de girar y las ruedas delanteras tienen menos 

tendencia a mantenerse alineadas. Un Caster negativo no es muy utilizado salvo para 

aplicaciones muy específicas ya que sus mejoras no funcionan para autos convencionales [32]. 

 



 
 

 

 

 

 

 

 

Figura 32. Caster negativo [31]. 

Un Caster positivo (Figura 33) se da cuando el pivote de dirección está inclinado hacia atrás con 

respecto a la línea vertical, al observar el vehículo de lado. Ayuda a que las ruedas delanteras 

permanezcan alineadas, incluso a altas velocidades, facilita que el volante regrese 

automáticamente a la posición central después de girar, genera un efecto dinámico en el que las 

ruedas exteriores ganan Camber negativo al girar y contribuye a una mayor resistencia en el 

volante. Si no se hace la correcta configuración puede generar un desgaste irregular de los 

neumáticos o puede generar una dirección más pesada. Es usado en vehículos normales, de 

carrera y todoterreno con variaciones en el rango de grados a los que se coloca [32]. 

 

 

 

 

 

 

Figura 33. Caster positivo [31]. 

Un Caster neutro (Figura 34) ocurre cuando el pivote de dirección es perfectamente vertical, al 

observar el vehículo de lado. En esta configuración el volante no tiende a regresar 

automáticamente a la posición central tras girar, no contribuye significativamente a mantener las 

ruedas alineadas  

en línea recta, pero permite un giro del volante más suave y ligero. Es funcional en vehículos que 

operan a bajas velocidades, en espacios reducidos o en maquinaria muy específica 

 

 

 

 

 

 

Figura 34. Caster neutro [31]. 



 
 

5.9.3 Kingpin 

También llamada inclinación de Kingpin o ángulo de salida, indica el punto donde se descarga 

todo el peso de la llanta, desde una vista frontal (Figura 35). Su ajuste y diseño está enfocado 

afecta la dinámica de la dirección y la capacidad de las ruedas delanteras para regresar a su 

posición original. En otras palabras, se puede decir que este ángulo es aquel componente de la 

suspensión que conecta la rueda con el resto del sistema de dirección [30].  

 

 

 

 

 

 

 

Figura 35. Ángulo de Kingpin [32]. 

El propósito es causar un movimiento vertical del vehículo al girar, elevándolo hacia arriba. A 

mayor valor, más pronunciado será este efecto. Esta elevación genera un par de auto-centrado, 

que es similar al efecto del Caster (Figura 36). Además, contribuye a la creación del radio de 

rozamiento (scrub-radius). El scrub-radius es el brazo de palanca del peso de la llanta sobre el 

centro de la llanta [35]. 

Una buena configuración de este ángulo ayuda a mejorar la estabilidad del vehículo, 

especialmente durante giros, facilita que las ruedas delanteras se alineen solas después de una 

curva. También influye en cómo las ruedas delanteras se comportan durante la conducción, 

afectando la respuesta de la dirección y la facilidad para realizar maniobras. Lo más importante 

es que se ajusta en función de las necesidades de conducción. El levantamiento positivo del 

automóvil tiende a aumentar el par de auto centrado, mientras que el levantamiento negativo del 

automóvil reducirá el par de auto centrado [34]. 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 36. Puntos importantes del ángulo Kingpin [33]. 



 
 

El ángulo de Kingpin puede ser negativo, lo cual impacta y ayuda a mejorar la estabilidad en 

línea recta. Un ángulo de Kingpin mayor generalmente se asocia con una mayor estabilidad en 

la dirección. 

En resumen, el ángulo de Kingpin es crucial para la estabilidad y el comportamiento del vehículo 

en marcha, especialmente al girar y manejar. Un ángulo mal configurado puede afectar la 

durabilidad de los neumáticos y componentes de la dirección. 

5.9.4 Toe 

Este ángulo tiene como función, describir la orientación de las ruedas en relación con la dirección 

de marcha del vehículo. Se refiere a la alineación de las ruedas delanteras (y en algunos casos, 

traseras) en el eje horizontal, y cómo estas se orientan hacia adentro o hacia afuera cuando se 

observan desde arriba del vehículo (Figura 37) [33]. 

 

 

 

 

 

 

Figura 37. Ángulo Toe [34]. 

Su diseñó y configuración está enfocado en tres aspectos; la estabilidad en línea recta, la 

respuesta al giro y el desgaste de los neumáticos. Para este ángulo existe el toe-in, toe-out y no 

toe. Cada uno logrando mejoras diferentes. 

Un toe-in (Figura 38) se da cuando la parte delantera de las ruedas está ligeramente más cerca 

entre sí que la parte trasera, es decir, las ruedas delanteras apuntan hacia el centro del vehículo. 

Esta configuración provoca más estabilidad en línea recta, pero puede aumentar el desgaste de 

los neumáticos debido a la fricción adicional [30]. 

 

 

 

 

 

 

 

 
Figura 38. Toe-in [35]. 



 
 

Un toe-out (Figura 39) se da cuando a parte delantera de las ruedas está más separada que la 

parte trasera, es decir, las ruedas delanteras apuntan hacia afuera del vehículo. Esta 

configuración mejora la respuesta de la dirección y la agilidad al girar, pero puede reducir la 

estabilidad en línea recta [30]. 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 39. Toe-out [35]. 

Un no Toe (Figura 40) se da cuando las ruedas delanteras están alineadas de tal manera que no 

están ni hacia adentro, ni hacia afuera. Es decir, las ruedas están perfectamente paralelas a la 

línea central del vehículo, o en una posición donde las líneas imaginarias a través del centro de 

las ruedas no se cruzan ni se separan. Esta configuración resulta en una conducción más 

predecible y equilibrada, pues no hay estabilidad ni agilidad excesiva, existe un menor desgaste 

de llantas y Mantiene un equilibrio entre la estabilidad a altas velocidades y la capacidad de 

respuesta de la dirección [33]. 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 40. No-Toe [36]. 

Los ajustes de toe son cruciales para un manejo adecuado del vehículo en términos de 

maniobrabilidad y estabilidad. Un toe mal ajustado puede causar un desgaste irregular de los 

neumáticos, lo que reduce su vida útil y afecta el rendimiento del vehículo. 

5.10 Relación sistema piñón-cremallera con geometría de Ackermann 

La relación radica en la forma en que ambos trabajan conjuntamente para garantizar un giro 

eficiente y seguro del vehículo, minimizando el desgaste de los neumáticos y optimizando el 



 
 

control durante las maniobras. El sistema piñón-cremallera proporciona el movimiento lineal 

necesario para accionar las barras de dirección. Este movimiento lineal es fundamental para 

generar los ángulos de giro requeridos por la geometría de Ackermann. 

En pocas palabras, el sistema actúa como el mecanismo que ejecuta el movimiento necesario 

para implementar la geometría de Ackermann. Es por eso por lo que es necesario desarrollar 

ciertas ecuaciones para comprobar que el sistema piñón cremallera va a cumplir con los ángulos 

diseñados.  

Lo primero que hay que obtener es el desplazamiento total de la cremallera, para esto son 

necesarios dos datos, el módulo del piñón y el número de dientes de este, con esa información 

se puede comenzar el desarrollo de las ecuaciones: 

- Diámetro del círculo primitivo del piñón [36] 

Para calcular el diámetro primitivo de un piñón se utiliza la ecuación (16). 

 

                                                                     𝐷 = 𝑚 ∙ 𝑁                                                             (16) 

Dónde: 

𝑚 = módulo del piñón 

𝑁 = número de dientes del piñón 

- Paso circular [36] 

Para calcular el paso circular de un piñón se utiliza la ecuación (17). 

 

                                                                     𝑝 = 𝜋 ∙ 𝑚                                                               (17) 

 

Dónde: 

𝑚 = módulo del piñón 

𝜋 = constante (3.1416) 

- Desplazamiento por vuelta [36] 

Para calcular el desplazamiento por vuelta de un piñón en una cremallera se utiliza la ecuación 

(18). 

 

                                                                   𝐷𝑝𝑣 = 𝑁 ∙ 𝑝                                                            (18) 

Dónde: 



 
 

𝑝 = paso circular 

𝑁 = número de dientes del piñón 

- Desplazamiento total de la Cremallera  

Para calcular el desplazamiento total de la cremallera en función de las especificaciones del 

piñón que forma parte del sistema, se utiliza la ecuación (19) [36]. 

𝐷𝑒𝑠𝑝𝑙𝑎𝑧𝑎𝑚𝑖𝑒𝑛𝑡𝑜 𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙 = 𝑛ú𝑚𝑒𝑟𝑜 𝑑𝑒 𝑣𝑢𝑙𝑒𝑡𝑎𝑠 𝑞𝑢𝑒 𝑑𝑎 𝑒𝑙 𝑣𝑜𝑙𝑎𝑛𝑡𝑒 ℎ𝑎𝑠𝑡𝑎 𝑒𝑙 𝑡𝑜𝑝𝑒 ∙ 𝐷𝑣𝑝    (19) 

El siguiente paso es realizar la relación, así que hay que tener como datos de entrada el track y 

el wheelbase, así como el ángulo máximo de giro de las ruedas. Teniendo las distancias en 

metros y el ángulo en radianes, se puede calcular el radio de giro que se tendrá. 

- Desplazamiento del sistema  

Para obtener la relación hay que saber el desplazamiento que tendrá la geometría, por lo que es 

necesaria una ecuación que contenga los parámetros de esta. Usando el largo del brazo de 

dirección y los ángulos de entrada y salida se puede obtener esta relación [37]. 

 

                                                   ∆𝑥= 𝐿 ∙ (𝑡𝑎𝑛(𝛿𝑖) − 𝑡𝑎𝑛(𝛿𝑜))                                                 (20) 

Dónde: 

𝐿 = longitud del brazo de dirección  

𝛿𝑖 = ángulo de entrada 

𝛿𝑜 = ángulo de salida 

Una vez obtenidos los resultados de la ecuación (19) y la ecuación (20) se puede realizar la 

comparación de si el sistema cremallera-piñón cumplirá con los criterios de diseño. Validando 

ambos y permitiendo que ya no se modifique esa parte del sistema. 

 5.11 Cálculo de la fuerza de fricción (columna de dirección)  

La fricción estática es la fuerza que evita que un objeto en reposo comience a moverse. Se ajusta 

para igualar la fuerza aplicada hasta que alcanza un valor máximo, momento en el cual el objeto 

comienza a moverse. Debido a la velocidad que un vehículo BAJA alcanza no es de suma 

importancia modelar la Fuerza de fricción considerando la velocidad [38]. 

Bajo condiciones estáticas y en asfalto seco, se utiliza la siguiente ecuación. 

                                                                     𝐹𝑓 =  𝜇 ∙ 𝑁                                                             (21) 

Dónde 

𝑁= fuerza Normal 

𝜇 = coeficiente de rozamiento (En este caso estático) 



 
 

Para la obtención del coeficiente de rozamiento hay que buscar datos en Tablas (Figura 41) 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 41. Coeficiente de fricción estático y en asfalto seco [37]. 

Para poder resolver la ecuación (21) hay que primero resolver la normal por llanta con la siguiente 

ecuación. 

 

                                                                     𝑁 =
𝑚∙𝑔

𝑛
                                                                 (22) 

Dónde 

𝑚 = masa del vehículo 

𝑔 = gravedad 

𝑛 = número de llantas 

5.12 Cálculo del torque (columna de dirección)  

El torque es una medida de la tendencia de una fuerza a causar una rotación alrededor de un eje 

o punto de pivote. Este torque se refiere al torque necesario para girar las ruedas delanteras de 

un vehículo desde el reposo, especialmente cuando el vehículo está detenido [39]. 

 

                                                                       𝜏 =  𝐹𝑓 ∙ 𝑟                                                            (23) 

Dónde 

𝐹𝑓 = Fuerza de fricción de una sola llanta [N]  

𝑟 = Radio efectivo desde el eje de la dirección al punto donde se aplica la fuerza de giro 



 
 

5.13  Límite de resistencia a la fatiga  

Para el diseño de ejes, es crucial considerar las fallas por fatiga que estos elementos rotativos 

puedan experimentar. Esto asegura que tanto el tamaño como el material sean los adecuados 

para resistir las fuerzas a las que estarán sometidos. 

Existen tres criterios principales para calcular los límites de fatiga: 

• Goodman, utilizado para esfuerzos alternantes con tensiones medias. 

• Soderberg, que considera el límite elástico, siendo útil para materiales dúctiles. 

• Gerber, similar a Goodman, pero con una aproximación más precisa en materiales dúctiles, 

especialmente bajo tensiones medias. 

Estos tres criterios pueden representarse conjuntamente en una sola gráfica (Figura 42). 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 42. Criterios para límites de fatiga [38]. 

5.13.1 Criterio de Goodman 

El criterio de fatiga de Goodman es una herramienta para evaluar la resistencia a la fatiga de los 

materiales sometidos a esfuerzos alternantes y variables [40]. 

El criterio se basa en la idea de que un material tiene un límite de fatiga que depende de la 

magnitud de las cargas alternantes a las que se ve sometido, y que este límite puede verse 

alterado cuando se aplican también cargas estáticas.  

A través de una relación gráfica o algebraica, el criterio de Goodman permite predecir el 

comportamiento de un material frente a combinaciones de esfuerzos, facilitando así el diseño de 

componentes más seguros y duraderos en aplicaciones que experimentan ciclos de carga 

repetidos. 

Una representación gráfica muy adecuada es la siguiente (Figura 43) 

 

 

 



 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 
Figura 43. Criterio de Goodman gráficamente [39]. 

5.13.2 Límite de fatiga 

En el sistema de dirección se tiene como eje, la columna de dirección. La cual debe ser resistente 

y estar correctamente alineada para garantizar una respuesta precisa y segura en el manejo del 

vehículo. También es vital que la columna de dirección esté diseñada para cumplir con 

estándares de seguridad, minimizando el riesgo de daños en caso de un accidente. 

Debido a la gran variedad de materiales y sus variaciones en propiedades, es necesario tener un 

método que pueda predecir de mejor forma cuáles serán los límites de cada material para que 

sigan cumpliendo con las normas de seguridad que se requieren. 

Es por eso por lo que, para unificar los datos que existen en la literatura y poder iniciar los cálculos 

para el diseño de ejes, se tiene la siguiente grafica (Figura 44) donde se expone el límite de 

resistencia a la fatiga versus resistencias a la tracción de diversos materiales [41]. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 44. Resistencia la fatiga vs resistencia a la tracción de diversos aceros [40]. 

 



 
 

Gracias a esta gráfica se pueden obtener los parámetros de límites de fatiga de los aceros (Figura 

45) de una manera simplificada, donde 𝑆′𝑒  se refiere a la resistencia mínima a la tracción. 

 

 

 

 
Figura 45. Límite de fatiga para aceros [41]. 

5.13.3 Factores modificantes al límite de fatiga  

En la sección anterior se mencionan los límites de fatiga para aceros de forma simplificada, sin 

embargo, estos datos están tomados en escenarios idealizados. Para el diseño de un elemento 

mecánico hay que tomar en cuenta otros factores como el material, la forma de la pieza, factores 

externos y hasta los procesos de manufactura. 

Aunque lo ideal para una pieza es realizar test de resistencia, hay otra alternativa que se puede 

usar y es la ecuación de Marin, que da el resultado de límite de resistencia a la fatiga en la 

ubicación crítica, considerando su geometría y condición de uso (𝑆𝑒) [41]. 

                                                         𝑆𝑒 = 𝑘𝑎𝑘𝑏𝑘𝑐𝑘𝑑𝑘𝑒𝑘𝑓𝑆′𝑒                                                    (24) 

Dónde: 

𝑘𝑎 = factor de modificación por condición superficial 

𝑘𝑏 = factor de modificación por el tamaño 

𝑘𝑐 = factor de modificación por carga 

𝑘𝑑 = factor de modificación por la temperatura 

𝑘𝑒 = factor de confiabilidad 

𝑘𝑓 = factor de modificación por efectos varios 

𝑆′𝑒 = límite de resistencia a la fatiga en viga rotatoria 

5.13.4 Factor de superficie 𝒌𝒂 

Este factor refleja cómo la rugosidad o el acabado superficial afecta la capacidad del material 

para resistir fallas por fatiga. Este factor se obtiene mediante la siguiente ecuación [41]: 

                                                                   𝑘𝑎 = 𝑎 ∙ 𝑆𝑢𝑡
𝑏
                                                           (25) 

Dónde: 

𝑎 = constante que depende del tipo de acabado superficial. 

𝑆𝑢𝑡 = resistencia mínima a la tracción 

𝑏 = factor que depende del tipo de acabado superficial. 



 
 

Tanto a como 𝑏 se obtienen de la Tabla 3, mientras que 𝑆𝑢𝑡 se obtiene de los datos ya obtenidos 

en laboratorios. 

Tabla 3. Parámetros de Martin para el factor de superficie [41] 

Acabado superficial Factor a Exponente b 

Sut [kpsi] Sut [MPa] 

Esmerilado 1.34 1.58 -0.085 

Maquinado o laminado en frío 2.70 4.51 -0.265 

Laminado en caliente 14.4 57.7 -0.718 

Como sale de la forja 39.9 272 -0.995 

 

5.13.5 Factor de tamaño 𝒌𝒃 

Toma en cuenta el tamaño de un componente. A medida que aumenta el tamaño de una pieza, 

la probabilidad de que existan defectos internos o concentraciones de esfuerzos también 

aumenta, lo que reduce su capacidad para resistir fallas por fatiga [41]. 

Para ejes que rotan, en la literatura se usan diferentes conjuntos de datos que fueron evaluados 

bajo este factor, obteniendo resultados para torsión y flexión (Figura 46). 

 

 

 

 

 
Figura 46. Resultados de torsión y flexión (kb) [42]. 

Cuando hay una carga axial no hay efecto de tamaño, por lo que 𝑘𝑏 =1  

5.13.6 Factor de carga 𝐤𝐜 

Este factor tiene en cuenta las variaciones en la carga que pueden ser de tipo estático o dinámico, 

y su objetivo es modificar el límite de fatiga para reflejar mejor las condiciones reales de trabajo 

de la pieza. 

Las estimaciones que se muestran en la (Figura 45) tienen diferencias entre el límite de 

resistencia a la fatiga y resistencia mínima. El factor de carga compensa estas diferencias. Este 

factor es una función de la resistencia mínima, que tiene una variación mínima, por lo que es 

apropiado especificar valores promedio de la siguiente forma (Figura 47), [41]. 

 

 

 



 
 

 

 

 

Figura 47. Valores promedio de kc [43]. 

Solo se utiliza el factor de carga de torsión para la carga de torsión de fatiga pura, cuando se 

combinan con otras cargas como la flexión, se establece 𝑘𝑐 = 1  

5.13.7 Factor de temperatura 𝒌𝒅 

Las propiedades mecánicas de los materiales, como la resistencia a la fatiga, pueden variar 

significativamente con la temperatura, se utiliza para corregir este efecto en los cálculos de fatiga. 

• Temperaturas bajas: Los materiales pueden volverse más frágiles y tener una mayor resistencia 

a la fatiga. En este caso, 𝑘𝑑 puede ser mayor que 1. 

• Temperaturas altas: Los materiales tienden a volverse más dúctiles, lo que puede reducir la 

resistencia a la fatiga. En este caso, 𝑘𝑑  puede ser menor que 1. 

El valor de 𝑘𝑑 depende del tipo de material, la temperatura y la carga cíclica a la que está 

sometido el componente. 

Hay dos posibilidades al considerar la temperatura. El primero es cundo se conoce el límite de 

resistencia a la fatiga de la probeta de haz rotativo a temperatura ambiente, en este caso se usa 

la siguiente ecuación [41]: 

                                                                        𝑘𝑑 =
𝑆𝑇

𝑆𝑅𝑇
                                                              (26) 

Los valores de 𝑆𝑇 y 𝑆𝑅𝑇 se obtienen de la Tabla 4. 

Tabla 4. Efecto de la temperatura de operación en la resistencia a la tensión del acero 

Temperatura [C°] ST/SRT Temperatura [F°] ST/SRT 

20 1.000 70 1.000 

50 1.010 100 1.008 

100 1.020 200 1.020 

150 1.025 300 1.024 

200 1.020 400 1.018 

250 1.000 500 0.995 

300 0.975 600 0.963 

350 0.943 700 0.927 

400 0.900 800 0.872 

450 0.843 900 0.797 

500 0.768 1000 0.698 

550 0.672 1100 0.567 

600 0.549   

 



 
 

O también se puede usar la ecuación (26), la cual se obtiene de una curva de ajuste polinómica 

de cuarto orden de la siguiente gráfica (Figura 48), la cual representa los resultados de pruebas 

del efecto de la temperatura realizadas a ciertos tipos de aceros al carbono 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 48. Efectos de la temperatura sobre la resistencia a la fluencia y resistencia mínima 

[44]. 

 

𝑘𝑑 = 0,975 + 0.432 (10−3) 𝑇𝐹 − 0.115 (10−5) 𝑇2
𝐹 + 0.104 (10−8) 𝑇3

𝐹 − 0.595 (10−12) 𝑇4
𝐹 

(27) 

Donde 70 ≤ TF ≥ 1000°F. 

En caso de que el límite de resistencia a la fatiga en flexión rotativa se desconozca, hay que 

utilizar los límites que se indican en la Figura 45, en cuanto a la resistencia a la tracción corregida 

por temperatura se obtiene mediante la Tabla 4 y se usa 𝑘𝑑 =1. 

5.13.8 Factor de confiabilidad 𝒌𝒆 

Se utiliza para ajustar el límite de resistencia a la fatiga de un material en función del nivel de 

confiabilidad deseado en el diseño. A medida que aumenta la confiabilidad, 𝑘𝑒 reduce el límite 

de resistencia a la fatiga para reflejar un margen de seguridad más conservador [41]. 

Los valores típicos de 𝑘𝑒 están tabulados en función de la confiabilidad deseada y se rigen por 

la siguiente ecuación: 

                                                              𝑘𝑒 = 1 − 0.08 𝑧𝑎                                                         (28) 

 

Los valores de 𝑧𝑎, se encuentran en la Tabla 5 junto con los valores de ke tabulados. 

 

 



 
 

Tabla 5. Factores de confiabilidad correspondientes a 8 desviaciones estándar. 

Confiabilidad [%] Variación de transformación 𝑧𝑎 Factor de confiabilidad ke 

50 0 1.000 

90 1.288 0.897 

95 1.645 0.868 

99 2.326 0.814 

99.9 3.091 0.753 

99.99 3.719 0.702 

99.999 4.265 0.659 

99.9999 4.753 0.620 

 

5.13.9 Factor de efectos varios 𝒌𝒇 

Se utiliza para ajustar el límite de resistencia a la fatiga teniendo en cuenta diversos factores que 

no se incluyen explícitamente en otros factores de corrección. Estos efectos pueden incluir 

influencias del ambiente, vibración, montaje, corrosión, entre otros [41]. 

Este factor también es conocido como factor de concentración de tensión por fatiga. Y es 

conveniente tomarlo como un factor de concentración de tensión reducido de 𝑘𝑡 debido a la 

menor sensibilidad a las muescas. Y se obtiene bajo la siguiente ecuación. 

 

                                      𝑘𝑓 =
𝑒𝑠𝑓𝑢𝑒𝑟𝑧𝑜 𝑚á𝑥𝑖𝑚𝑜 𝑒𝑛 𝑙𝑎 𝑝𝑖𝑒𝑧𝑎 𝑑𝑒 𝑝𝑟𝑢𝑒𝑏𝑎 𝑐𝑜𝑛 𝑚𝑢𝑒𝑠𝑐𝑎

𝑒𝑠𝑓𝑢𝑒𝑟𝑧𝑜 𝑒𝑛 𝑙𝑎 𝑝𝑖𝑒𝑧𝑎 sin 𝑚𝑢𝑒𝑠𝑐𝑎
                             (29) 

 

Dónde hay que definir la sensibilidad de la muesca (𝑞) con la siguiente ecuación: 

 

                                                                         𝑞 =
𝑘𝑓−1

𝑘𝑡−1
                                                            (30) 

 

Y en caso de ser una muesca cortante (𝑞𝑐𝑜𝑟𝑡𝑎𝑛𝑡𝑒) con la siguiente ecuación: 

 

                                                                    𝑞𝑐𝑜𝑟𝑡𝑎𝑛𝑡𝑒 =
𝑘𝑓𝑠−1

𝑘𝑡𝑠−1
                                                   (31) 

 

Al momento de estar realizando un diseño es importante saber que lo primero a realizar es 

encontrar el valor de 𝑘𝑡 a partir de la geometría de la pieza, después determinar el material y 

encontrar 𝑞, para finalmente resolver 𝑘𝑓 con cualquiera de las siguientes ecuaciones: 

 



 
 

                                                             𝑘𝑓 = 1 + 𝑞 (𝑘𝑡 − 1)                                                      (32) 

 

                                                      𝑘𝑓 = 1 + 𝑞𝑐𝑜𝑟𝑡𝑎𝑛𝑡𝑒 (𝑘𝑡𝑠 − 1)                                               (33) 

 

Los valores de sensibilidad a la muesca (𝑞 o 𝑞𝑐𝑜𝑟𝑡𝑎𝑛𝑡𝑒) se obtienen mediante las siguientes 

Gráficas (Figura 49 y 50). 

 

 

 

 

 

 

 

 

 
Figura 49. Gráfica para valores de q [45]. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 50. Gráfica para valores de 𝑞𝑐𝑜𝑟𝑡𝑎𝑛𝑡𝑒 [45]. 

En el caso del valor de 𝑘𝑡𝑠, también se obtiene mediante unos gráficos. Estos cambian 

dependiendo el tipo de pieza que se esté diseñando y las fuerzas que actúen sobre esa pieza 

[41]. En el caso de la columna de dirección debido a las fuerzas actuantes en la pieza, se usa la 

gráfica que muestra un par torsor (Figura 51). 



 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 
Figura 51. Gráfica para valores de 𝑘𝑡𝑠 [46]. 

5.13.10 Esfuerzos fluctuantes 

La caracterización de este tipo de esfuerzos es un análisis fundamental para evaluar la 

resistencia a la fatiga de un componente, es decir, su capacidad para soportar ciclos repetidos 

de carga sin fallar. Se muestra una gráfica (Figura 52) de relación esfuerzo – tiempo en estos 

ciclos repetidos [41].  

 

 

 

 

 

 

 

Figura 52. Relación esfuerzo-tiempo en ciclos repetidos [47]. 

Los componentes de estrés mostrados en la (Figura 52) son los siguientes: 

𝜎𝑚𝑖𝑛 = esfuerzo mínimo 

𝜎𝑚𝑎𝑥 = esfuerzo máximo 

𝜎𝑎 = componente de la amplitud 

𝜎𝑚 = componente del esfuerzo medio 

𝜎𝑟 = intervalo de esfuerzo 



 
 

𝜎𝑠 = esfuerzo estático 

Existen diversos criterios de falla en los que se consideran estos componentes al momento de 

diseñar una pieza. Aquellos criterios son los mostrados en la (Figura 42). 

5.14 Diseño de eje de dirección (columna de dirección) 

El eje de dirección debe garantizar un funcionamiento seguro, eficiente y confiable, soportando 

esfuerzos complejos como torsión, flexión y vibraciones, mientras cumple con estrictos 

estándares de durabilidad y confort. 

El torsor de una columna de dirección se refiere a un conjunto de fuerzas y momentos resultantes 

que actúan sobre la columna de dirección de un vehículo. 

El par torsor de la columna de dirección de un BAJA SAE está dado por la siguiente ecuación 

[42]: 

 

                                                                  𝑀𝑧 = 𝐹𝑣𝑜𝑙𝑎𝑛𝑡𝑒 ∙ 𝑟                                                      (34) 

Dónde: 

𝐹𝑣𝑜𝑙𝑎𝑛𝑡𝑒  = fuerza aplicada por el conductor al volante. 

𝑟 = distancia desde el punto de aplicación de la fuerza al centro de rotación del volante. 

También existen esfuerzos de torsión, flexión o axiales que pueden ser medios o alternantes, que 

pueden englobarse como esfuerzos de Von Mises alternantes y medios.  

Usualmente las cargas axiales son tan pequeñas respecto a puntos con torsión y flexión que 

pueden ser despreciables, así que los esfuerzos fluctuantes por flexión y torsión están dados por 

las siguientes ecuaciones [41].  

 

                                                                  𝜎𝑎 = 𝑘𝑓
𝑀𝑎𝑐

𝐼
                                                              (35) 

 

                                                                  𝜎𝑚 = 𝑘𝑓
𝑀𝑚𝑐

𝐼
                                                             (36) 

 

                                                                    𝜏𝑎 = 𝑘𝑓𝑠
𝑇𝑎𝑐

𝐽
                                                            (37) 

 

                                                                      𝜏𝑚 = 𝑘𝑓𝑠
𝑇𝑚𝑐

𝐽
                                                         (38) 



 
 

 

Dónde:  

𝑀𝑚 = momentos flexionantes medio 

𝑀𝑎 = momentos flexionantes alternante 

𝑇𝑚  = pares de torsión medio 

𝑇𝑎 = pares de torsión alternante 

𝑘𝑓 = factores de concentración del esfuerzo por fatiga de la flexión 

𝑘𝑓𝑠 = factores de concentración del esfuerzo por fatiga de la torsión  

𝑐 = ubicación del punto a analizar que puede tomar valor medido desde el centro de un eje 

redondo hasta la periferia de este mismo 

𝐽 es el momento polar de inercia, que puede variar dependiendo del tipo de barra que se use 

para el eje, ya que una columna de dirección usualmente es sólida, se usa la siguiente ecuación: 

 

                                                                         𝐽 =
𝜋𝐷4

32
                                                              (39) 

 

Para ejes giratorios, redondos y sólidos, omitiendo cargas axiales, los esfuerzos fluctuantes de 

Von Mises se calculan con las siguientes ecuaciones [41]: 

                                      𝜎′𝑎 = (𝜎𝑎
2 + 3𝜏𝑎

2) 
1

2 = [(
32𝑘𝑓𝑀𝑎

𝜋𝑑3 )
2

+ (
16𝑘𝑓𝑠𝑇𝑎

𝜋𝑑3 )
2

]
 
1

2

                           (40) 

 

                                   𝜎′𝑚 = (𝜎𝑚
2 + 3𝜏𝑚

2) 
1

2 = [(
32𝑘𝑓𝑀𝑚

𝜋𝑑3 )
2

+ (
16𝑘𝑓𝑠𝑇𝑚

𝜋𝑑3 )
2

]
 
1

2

                          (41) 

 

El criterio de Goodman establece que un componente de material fallará por fatiga cuando la 

combinación de los esfuerzos medios y los esfuerzos alternantes exceda un límite crítico, estos 

esfuerzos pueden evaluarse usando una curva de falla apropiada sobre el diagrama de Goodman 

modificado. Así que el criterio de Goodman esta dado por la siguiente ecuación (42): 

 

                                                                    
1

𝑛
=

𝜎′𝑎

𝑆𝑒
+

𝜎′𝑚

𝑆𝑢𝑡
                                                          (42) 



 
 

 

Sustituyendo las ecuaciones (40) y (41), el criterio de Goodman queda de la siguiente forma: 

 

                  
1

𝑛
=

16

𝜋𝑑3 {
1

𝑆𝑒
[4(𝑘𝑓𝑀𝑎)

2
+ 3(𝑘𝑓𝑠𝑇𝑎)

2
]

 
1

2
+

1

𝑆𝑢𝑡
[4(𝑘𝑓𝑀𝑚)

2
+ 3(𝑘𝑓𝑠𝑇𝑚)

2
]

 
1

2
}           (43) 

 

Finalmente, otro dato de mucho valor es el diámetro para tener parámetros de diseño, así que la 

obtención de este dato está dada por la siguiente ecuación: 

                 𝑑 = (
16𝑛

𝜋
{

1

𝑆𝑒
[4(𝑘𝑓𝑀𝑎)

2
+ 3(𝑘𝑓𝑠𝑇𝑎)

2
]

 
1

2
+

1

𝑆𝑢𝑡
[4(𝑘𝑓𝑀𝑚)

2
+ 3(𝑘𝑓𝑠𝑇𝑚)

2
]

 
1

2
})

 
1

3

     (44) 

5.15 Mecanismo de 4 barras 

Este tipo de mecanismo, con un grado de libertad, consta de tres eslabones móviles y un eslabón 

fijo (Figura 53), los cuales están unidos mediante juntas revolutas. Uno de los eslabones se 

designa como fijo, ya que está conectado al marco de referencia y se identifica como el primer 

eslabón. El eslabón 2, conocido como el eslabón conductor, es el que introduce el movimiento al 

sistema y está orientado por la coordenada generalizada que representa el único grado de 

libertad del mecanismo. Los eslabones restantes se numeran de forma consecutiva, culminando 

con el eslabón 4, que también se conoce como el eslabón de salida [43]. 

 

 

 

 

 
 
 

Figura 53. Diagrama de mecanismo de cuatro barras [48]. 

5.16 Ecuación de Grübler 

Al iniciar el diseño de un mecanismo es importante considerar los grados de libertad de este para 

poder hacer el correcto análisis. La ecuación de Grübler permite determinar cuántos movimientos 

independientes tiene un mecanismo, dado su número de eslabones y pares cinemáticos y se rige 

por la siguiente ecuación: 

 

                                                            𝑀 = 3(𝑛 − 1) − 2 ∙ 𝑗1 − 𝑗2                                            (45) 



 
 

 

Donde 

𝑀 = movimiento del mecanismo 

𝑛 = número de eslabones del mecanismo 

𝑗1 = número de pares cinemáticos con un grado de libertad  

𝑗2 = número de pares cinemáticos con más restricciones 

Un mecanismo de cuatro barras tiene un grado de libertad, lo que significa que el movimiento de 

un eslabón determina el de los demás. 

Al diseñar un sistema de dirección basado en un mecanismo de cuatro barras, es fundamental 

considerar la longitud y posición de los eslabones, la ubicación de los puntos de pivote y el radio 

de giro deseado.  

Las longitudes de los eslabones están relacionadas con múltiples factores y sistemas, pero los 

ángulos de orientación son el aspecto más crítico por definir. Por esta razón, se plantea un 

sistema de ecuaciones no lineales y complejas que permite determinar los ángulos desconocidos 

del mecanismo [44]. 

 

                                                 𝑅2 ∙ 𝑒𝑗𝜃2 + 𝑅3 ∙ 𝑒𝑗𝜃3 = 𝑅1 ∙ 𝑒𝑗𝜃1 + 𝑅4 ∙ 𝑒𝑗𝜃4                          (46) 

 

Dónde 

                                                               𝑟𝑒𝑗𝜃 = 𝑟𝑐𝑜𝑠𝜃 + 𝑟𝑗𝑠𝑒𝑛𝜃                                             (47) 

 

5.17 Mecanismo de 6 barras 

Un mecanismo de seis barras es una extensión del mecanismo de cuatro barras, en el cual se 

añaden dos eslabones más para aumentar su complejidad y flexibilidad (Figura 54). Este tipo de 

mecanismo permite realizar movimientos más complejos y se utiliza en aplicaciones donde el 

mecanismo de cuatro barras no puede satisfacer los requisitos de movimiento. 

En un sistema de dirección lo que este mecanismo logra es distribuir el esfuerzo de manera 

más eficiente y controlar mejor el ángulo de las ruedas. 

 

 

 

 



 
 

 

 

 

 

 

 

Figura 54. Mecanismo de seis barras [49]. 

 

El uso de este mecanismo representa mejoras importantes; sin embargo, la complejidad para 

resolver el sistema aumenta. En conclusión, el mecanismo de 6 barras es más adecuado para 

aplicaciones que requieren alta precisión, flexibilidad y durabilidad, mientras que el mecanismo 

de 4 barras es ideal para sistemas de dirección más simples y de menor costo. La clave está en 

tener claras las prioridades para el diseño del sistema, lo que permitirá tomar la decisión 

adecuada [45]. 

5.18 Teoría de simulaciones  

En modelo de simulación es una representación digital de un proceso o sistema real, creado 

mediante técnicas computacionales, que permite analizar su comportamiento bajo distintas 

hipótesis. Estos modelos se utilizan para: 

• Investigar el comportamiento del sistema en diversas situaciones ("qué pasaría si"). 

• Predecir el impacto de cambios en el mundo real antes de que ocurran. 

• Guiar el diseño de procesos o sistemas complejos. 
 

5.18.1 Tipos de simulaciones  

Análisis estático. Permite calcular los desplazamientos, tensiones y deformaciones de un 

cuerpo o varios cuerpos solidos sin tener en cuenta los cambios con el tiempo. Los resultados 

dependen de las fuerzas y restricciones aplicadas, como pueden ser los cojinetes, la gravedad o 

cualquier otra carga [46]. 

Los resultados permiten evaluar el componente se deforma de manera no deseada o si se 

produce un estado de tensión crítico en su geometría (Figura 55).  

 

 

 

 

 



 
 

 

 

 

 

 

 

 
Figura 55.  Análisis estático en ANSYS.  

 

5.18.1.1 Pasos para una correcta simulación  

Material   

Asignar un material a un proyecto es crucial para saber ciertas propiedades como la masa del 

diseño, además, de las propiedades mecánicas del material como el módulo elástico, el 

coeficiente de Poisson, la densidad y el límite elástico son esenciales para las simulaciones 

estáticas [47].  

Condiciones 

Una vez asignado el material, el siguiente paso es definir las condiciones de la simulación, como 

las fuerzas que se aplicarán y como se sujeta la pieza o ensamblaje. Ansys ofrece diversas 

opciones para establecer cómo estará sujeta la pieza y diferentes tipos de fuerzas, facilitando así 

la configuración y la definición de las condiciones de la simulación [47]. 

Mallado  

El mallado es otro aspecto clave, ya que determina la precisión de la simulación. Cuantos más 

elementos tenga la malla, mayor será la cantidad de cálculos y, por lo tanto, la exactitud del 

análisis en cada nodo de la pieza o ensamblaje. Sin embargo, una malla más fina implica mayor 

tiempo de cálculo debido al número de elementos involucrados [47].  

Una estrategia eficaz es comenzar con una malla gruesa para verificar que las definiciones 

iniciales son correctas, y luego proceder con una malla más fina una vez confirmadas esas 

definiciones. 

Análisis  

En esta fase del análisis, el software se encarga de resolver las ecuaciones, se elige el solver 

adecuado para el tipo de análisis. ANSYS generalmente utiliza el solver estructural para análisis 

estáticos, pero dependiendo del caso, se pueden configurar otros solvers [47]. 

Resultados 

Una vez completada la simulación, visualizar y analizar los resultados, como desplazamientos, 

tensiones (por ejemplo, Von Mises), esfuerzos, factores de seguridad, etc. ANSYS proporciona 

herramientas gráficas para interpretar estos resultados [47]. 



 
 

Análisis dinámico. Este tipo de análisis tiene en cuenta factores como masa, velocidad, 
aceleración, inercia y amortiguación. Es útil para estudiar eventos como impactos y roturas de 
piezas, ente otros eventos dinámicos.  
Además, puede modelar comportamientos no lineales de los materiales, como las deformaciones 
permanentes por tensiones superiores a la resistencia de fluencia e incluir no linealidades 
geométricas y materiales [48]. 
 
Esta simulación también maneja grandes deformaciones, movimientos de cuerpos libres e 
interacciones de contacto cambiantes. Los resultados incluyen tanto los típicos de análisis 
estructurales como datos de velocidad y aceleración. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

 
 

Figura 56. Ejemplo de análisis de impacto en ANSYS [50]. 

5.19 Tolerancias dimensionales  

La tabla 6 muestra los principales tipos de ajustes utilizados en el ensamble de piezas mecánicas. 

Se clasifican en ajustes con juego, que permiten movimiento relativo entre las piezas, y ajustes 

exactos, que pueden requerir presión o dilatación para el ensamblaje. Los valores indicados 

corresponden a diferentes calidades de agujeros y árboles según su posición. 

 
Tabla 6. Tipos de ajustes 

 

 

 

 

 

 

 

 



 
 

 

Para el apriete débil tenemos las siguientes ecuaciones  

               𝐴𝑝𝑟𝑖𝑒𝑡𝑒 𝑚á𝑥𝑖𝑚𝑜 =  𝐷𝑖𝑚𝑒𝑛𝑠𝑖𝑜𝑛 𝑚á𝑥𝑖𝑚𝑎 𝑑𝑒 2 −  𝐷𝑖𝑚𝑒𝑛𝑠𝑖ó𝑛 𝑚í𝑛𝑖𝑚𝑎 𝑑𝑒 1       (48) 

               𝐴𝑝𝑟𝑖𝑒𝑡𝑒 𝑚í𝑛𝑖𝑚𝑜 =  𝐷𝑖𝑚𝑒𝑛𝑠𝑖ó𝑛 𝑚í𝑛𝑖𝑚𝑎 𝑑𝑒 2 –  𝐷𝑖𝑚𝑒𝑛𝑠𝑖ó𝑛 𝑚á𝑥𝑖𝑚𝑎 𝑑𝑒 1         (49) 

 

 

 

 

 

 
 

                                       Figura 57. Diagrama de referencia para las ecuaciones. 

Para los juegos tenemos las siguientes ecuaciones  

                𝐽𝑢𝑒𝑔𝑜 𝑚á𝑥𝑖𝑚𝑜 =  𝐷𝑖𝑚𝑒𝑛𝑠𝑖𝑜𝑛 𝑚á𝑥𝑖𝑚𝑎 𝑑𝑒 1 −  𝐷𝑖𝑚𝑒𝑛𝑠𝑖ó𝑛 𝑚í𝑛𝑖𝑚𝑎 𝑑𝑒 2       (50) 

                𝐽𝑢𝑒𝑔𝑜 𝑚í𝑛𝑖𝑚𝑜 =  𝐷𝑖𝑚𝑒𝑛𝑠𝑖ó𝑛 𝑚í𝑛𝑖𝑚𝑎 𝑑𝑒 1 –  𝐷𝑖𝑚𝑒𝑛𝑠𝑖ó𝑛 𝑚á𝑥𝑖𝑚𝑎 𝑑𝑒 2         (51) 

6. Desarrollo del proyecto  

6.1 Diseño del sistema de dirección  

6.1.1 Geometría de Ackermann 

6.1.1.1 Centro de masa 

Para iniciar el cálculo del centro de masa del vehículo, se tomó como referencia la masa 

aproximada del vehículo BAJA SAE UAM 2023: 260 kg. 

En cuanto a la potencia, se consideraron las especificaciones del motor Kohler CH440, así como 

las disposiciones del reglamento BAJA SAE 2024, que establece la obligatoriedad de incluir una 

placa restrictiva para limitar la potencia: 9.4 hp. 

Se tomó una relación 60% (parte delantera del vehículo) - 40% (parte trasera del vehículo) en 

cuanto a la distribución del peso en el vehículo y finalmente se usó el wheelbase del vehículo 

BAJA SAE UAM 2023: 

 •Wheelbase: 1.211 m  

Los datos se tomaron de esta forma porque a pesar de que puede existir una variación en ellos 

es un buen acercamiento para iniciar el diseño. Se procedió con un Diagrama de Cuerpo Libre 

para hacer al análisis de las fuerzas actuantes (Figura 58). 
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Figura 58. Diagrama de Cuerpo Libre para centro de masa del vehículo. 

El análisis de fuerzas resultante es el siguiente  

 

∑ 𝐹𝑥 = 0 

 

∑ 𝐹𝑦 = 0.60 𝑤 + 0.40 𝑤 − 𝑤 = 0 

 

∑ 𝜏 = −𝑤𝑥(𝑐𝑔) + 0.40𝑤𝑥2 = 0 

 

Despejando se obtiene: 

𝑤𝑥(𝑐𝑔) =
−0.40 𝑤 𝑥2

−𝑤
 → 0.40 𝑥2  → (0.40)(1.211𝑚) = 0.4844 𝑚 

 

Para finalmente obtener el centro de masa del vehículo: 

Cg a eje trasero: 1.211 m - 0.4844 m = 0.7266 m 

 

6.1.1.2 Planteamiento de la Geometría de Ackermann 

El método que se usará para resolver las ecuaciones para el diseño de la geometría requiere de 

proponer varios datos para iniciar los cálculos. Estos datos se han elegido después de analizar 

diferentes valores de track y wheelbase para adaptarse a los requerimientos de todos los 

sistemas que conforman el vehículo, así como del radio de giro deseado. 

Los valores para los cuales se diseñó la geometría tomando en consideración maniobrabilidad y 

espacio para todas las secciones fueron los siguientes: 



 
 

Tabla 7. Parámetros de diseño para la geometría de dirección 

Radio de giro deseado 1.20 m 

Track 1.60 m 

Wheelbase 1.32 m 

 

Por lo que los datos de entrada para resolver las ecuaciones de Ackermann son los siguientes: 

• Wheelbase: 1.60 m  
• Track: 1.32 m  
• Ángulo de entrada: 75° 
• Ángulo de salida: 37.36° 
• Masa del vehículo: 260 kg 
• Centro de masa: 0.7266 m 

 
Como último dato de entrada, hay que resolver la ecuación 5 para obtener el ángulo promedio y 

comenzar a resolver las ecuaciones de la geometría. Es necesario convertir grados a radianes. 

Usando el factor de conversión: 

 

𝑦° ∙
𝜋

180°
= 𝑥 𝑟𝑎𝑑 

  

δ = arccot (
(cot(1.309 rad) + cot(0.6521 rad))

2
) = 0.6592 rad → 51.73° 

 

Primero se obtiene 𝑅1 a partir de las ecuaciones (6) y (7), Para posteriormente hacer un promedio 

entre ambas y sustituir ese resultado en las siguientes ecuaciones. 

 

𝑅1 a partir de δi =
1

2
(1.60 m) +

1.25 m 

tan(1.309 rad)
=  1.1349 m  

 

𝑅1 a partir de δo = −
1

2
(1.60 m) +

1.25 m

tan(0.6521 rad)
= 0.8373 m 

 



 
 

𝑅1 promedio =
1.1349 m + 0.8373 m

2
= 0.9861 m 

Los cálculos continúan con el radio mínimo, para este resultado existen tres ecuaciones 

diferentes, ecuaciones (8), (9) y (10) , por lo que igual que en la ecuación anterior, se 

desarrollarán las tres y se hará un promedio. 

𝑅𝑚𝑖𝑛 𝑎 𝑝𝑎𝑟𝑡𝑖𝑟 𝑑𝑒 𝑅1 = (0.9861 𝑚) −
1

2
(1.60 𝑚) = 1.1069 𝑚 

 

𝑅𝑚𝑖𝑛 𝑎 𝑝𝑎𝑟𝑡𝑖𝑟 𝑑𝑒 𝛿𝑖 =
1.25

𝑡𝑎𝑛 (1.309 𝑟𝑎𝑑)
= 0.3349 𝑚  

 

𝑅𝑚𝑖𝑛 𝑎 𝑝𝑎𝑟𝑡𝑖𝑟 𝑑𝑒 𝛿𝑜 =
1.25

𝑡𝑎𝑛 (0.6521 𝑟𝑎𝑑)
− (1.60 𝑚) = 0.0373 𝑚 

 

𝑅𝑚𝑖𝑛 𝑝𝑟𝑜𝑚𝑑𝑖𝑜 =
1.1069 𝑚 + 0.3349 𝑚 + 0.0373 𝑚

3
= 0.4931𝑚 

 

Regresando a la (Figura 25), se calcula la distancia denominada como “𝑔” con la ecuación 11. 

 

𝑔 = 1.211 𝑚 + 0.7266 𝑚 − 1.5 = 0.4766 𝑚 

Se obtiene el radio máximo con la ecuación (12). 

 

𝑅𝑚𝑎𝑥 = √(0.4931 𝑚 + 1.60 𝑚)2 + (1.25 𝑚 + 0.4766 𝑚)2 = 2.7133 𝑚 

 

Se obtiene la Condición de Ackermann con la ecuación (13). 

1)  →  cot(0.6521 𝑟𝑎𝑑) − cot(1.309 𝑟𝑎𝑑) = 1.0419 

 

2)  →
1.60

1.25
= 1.28 

Se calcula el porcentaje de error que tendrá la geometría, debido a los resultados anteriores 

con la fórmula de error absoluto. 



 
 

 

% 𝑑𝑒 𝑒𝑟𝑟𝑜𝑟 =
1.28 − 1.0.419

1.28
× 100% = 18.6016% 

 

Finalmente se obtiene el radio de giro con la ecuación (14) y la comprobación de este con la 

ecuación (15). 

 

𝑅 = √(0.7266 m)2 + (1.25 𝑚)2 ∙ (cot  (51.73°))2 = 1.2249 𝑚 

 

𝑅 = √(0.7266 m)2 + (0.9861 𝑚)2 = 1.2249 𝑚 

 

Se comprueba entonces que la geometría tiene un porcentaje de error bajo y que se realizaron 

bien los cálculos pues coinciden con la información. 

6.1.1.3 Iteraciones para geometría de dirección  

En esta etapa del diseño de la geometría, se analizaron diferentes valores de track y wheelbase 

para adaptarse a los requerimientos de todos los sistemas que conforman el vehículo. Al variar 

estos dos parámetros, fue necesario realizar cada una de las ecuaciones de la sección anterior, 

para posteriormente realizar la hoja de iteraciones. 

Para la hoja de iteraciones (Figura 59) se definieron combinaciones específicas de track y 

wheelbase, esta vez asignando valores variables a los ángulos de entrada y salida, con el fin de 

encontrar la configuración optima y tener todos los parámetros que cumplan los requerimientos.  

Este enfoque permitió identificar los parámetros ideales para cumplir con el radio de giro deseado 

y garantizar el espacio necesario para todos los componentes. 

Los valores para los cuales se diseñó la geometría tomando en consideración maniobrabilidad y 

espacio para todas las secciones fueron los mencionados en la Tabla 7, sin embargo, diferentes 

combinaciones fueron analizadas antes de llegar a la conclusión de que estos serían los valores 

definitivos. 

Dentro de estas iteraciones, se halló un rango de datos en los que se cumplía el requerimiento 

del radio de giro que se buscaba (Figura 60), mostrando los parámetros para los cuales el diseño 

tenía que estar realizado para que se cumplan las condiciones de dirección deseadas.  

 

 

 



 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 
 

Figura 59. Hoja de iteraciones para track: 1.60 m y wheelbase: 1.25 m. 

 

 

 
Figura 60. Rango de valores en los que se cumple el radio de giro de 1.2m. 

 

Teniendo esta información también fue posible realizar gráficas para observar el comportamiento 

de ambas ruedas y sus ángulos, con estos parámetros (Grafica 1 y 2) y predecir el 

comportamiento que tendrán las llantas del vehículo. Usando los valores de la Tabla mostrada 

en la (Figura 59). 

 

 



 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Gráfica  1. Comparación de la trayectoria de los ángulos interior y exterior. 

 

  

 

 

 

 

 

 

 

 

Gráfica  2. Trayectoria de ambas llantas bajo los parámetros elegidos de la dirección. 

 

 

 

 

 



 
 

6.1.1.4 Ángulos de dirección  

La siguiente Tabla 8, muestra cual fue el valor que se le dio a los ángulos de dirección del 

vehículo. 

Tabla 8. Ángulos de la geometría de dirección 

Camber 0° 

Caster 0° 

Kingpin 0° 

Toe 0° 

 

Se optó por un diseño neutro de ángulos teniendo en cuenta dos principales factores: el tiempo 

y la complejidad. Al tener poco tiempo para la construcción del vehículo y la necesidad de discutir 

la implementación de estos ángulos con otras secciones se analizaron las ventajas de tener una 

geometría neutra.  

En cuanto al ángulo de Camber, su configuración neutra garantiza que toda la superficie de 

contacto de la llanta toque el suelo, maximizando la vida útil de la llanta. Lo cuál es conveniente 

debido a que solo tenemos un juego de neumáticos. 

En el caso del ángulo Caster, vita la generación de fuerzas de autoalineación, lo que reduce la 

resistencia en la dirección. Teniendo presente que un vehículo BAJA tienen una dirección 

completamente manual, esto ayuda a que el piloto tenga mayor comodidad y control y que tenga 

que realizar menos esfuerzo. 

Para el Kingpin, su neutralidad elimina la inclinación del eje de dirección, lo que evita fuerzas 

laterales no deseadas al girar en terrenos con desniveles. Generando que el piloto tenga un 

mejor control del sistema 

Un Toe neutro minimiza el arrastre de los neumáticos, lo que reduce la resistencia a la rodadura 

y mejora la eficiencia en el consumo de energía del vehículo. Un aspecto bueno, en especial 

para pruebas de endurance como las que se realizan en la competencia.  

A pesar de que la implementación de estos ángulos podría generar mejoras dentro del sistema, 

la neutralidad ofrece un sistema confiable y responsivo que son características que se buscan 

en el sistema. Por lo que se mantuvo la decisión de mantener neutros todos estos ángulos.  

6.1.1.5 Confirmación de radio de giro 

La relación entre el sistema piñón-cremallera y el radio de giro está relacionada con el 

desplazamiento de la cremallera y el desplazamiento que puede tener el mecanismo. Es por eso 

por lo que una vez teniendo las especificaciones de la cremallera y del mecanismo, se pude 

predecir si será útil y cumplirá los requerimientos.  



 
 

6.1.2 Desplazamiento de la cremallera 

Se comienza con la obtención del desplazamiento de la cremallera, teniendo como datos de 

entrada los siguientes: 

•Módulo del piñón (m) = 2.5 

• Número de dientes del piñón (N) = 13  

 

Primero se calculó el diámetro del círculo primitivo del piñón con la ecuación (16). 

 

𝐷 = 2.5 ∙ 13 = 32.5 𝑚𝑚 

 

Con la ecuación (17) se calcula el paso circular del piñón. 

 

𝑝 = 𝜋 ∙ 2.5 = 7.85 𝑚𝑚 

 

Con el resultado anterior se puede obtener el desplazamiento por vuelta a partir de la ecuación 

(18). 

𝐷𝑝𝑣 = 13 ∙ 7.85 𝑚𝑚 = 102.05 𝑚𝑚 

Para finalmente poder obtener el desplazamiento total de la cremallera con la ecuación (19). 

𝐷𝑒𝑠𝑝𝑙𝑎𝑧𝑎𝑚𝑖𝑒𝑛𝑡𝑜 𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙 = 2.5 ∙ 102.05 𝑚𝑚 = 255.125 𝑚𝑚 → 25.51 𝑐𝑚  

6.1.3 Desplazamiento del sistema 

Es necesario conocer las limitantes del sistema para realizar la relación por lo que se ocupa la 

ecuación (20) para conocer si los parámetros de la geometría de la dirección empatan con los 

del sistema piñón-cremallera. 

∆𝑥=  0.424 𝑚 ∙ (𝑡𝑎𝑛(1.309 𝑟𝑎𝑑) − 𝑡𝑎𝑛(0.6521 𝑟𝑎𝑑)) = 0.0049 𝑚 = 0.49 𝑐𝑚  

Este resultado quiere decir que si el diseño de la cremallera permite un desplazamiento mayor a 

0.49 cm, cumple con el radio de giro requerido. Observando que la cremallera tiene un 

desplazamiento de 25.51 cm, se puede decir que será útil para cumplir con el radio de giro.  

6.1.4 Diseño de columna de dirección  

Uno de los principales criterios de diseño fue la reducción de peso. En el caso de la columna de 

dirección, era necesario disminuir el diámetro del eje, y para seleccionar el diámetro adecuado 



 
 

de la barra, era necesario analizar las fuerzas a las que estaría sometida. Por ello, como punto 

de partida en el diseño, se calcularon el torque y la fuerza de fricción. 

Para empezar, hay que encontrar la fuerza normal por llanta, usando el peso aproximado del 

vehículo BAJA SAE UAM 2023, se tiene la siguiente sustitución de la ecuación (22): 

 

𝑁 =
260 𝑘𝑔 ∙ 9.81

𝑚
𝑠2

4
= 637.65 𝑁 𝑝𝑜𝑟 𝑙𝑙𝑎𝑛𝑡𝑎 

 

Con este resultado se puede calcular la fuerza de fricción por llanta usando la ecuación (21) y 

obteniendo el coeficiente de fricción estático a partir de la (Figura 41). 

 

𝐹𝑓 = 0.4 ∙ 637.65 𝑁 = 255.06 𝑁 𝑝𝑜𝑟 𝑙𝑙𝑎𝑛𝑡𝑎 

 

Debido que el sistema de dirección involucra las dos llantas delanteras, este resultado hay que 

hacer que este resultado sea el correcto para dos llantas, con una simple multiplicación. 

 

𝐹𝑓 = 2 ∗ 255.06 𝑁 = 510.12 𝑁𝑚 𝑝𝑎𝑟𝑎 𝑙𝑙𝑎𝑛𝑡𝑎𝑠 𝑑𝑒𝑙𝑎𝑛𝑡𝑒𝑟𝑎𝑠 

 

El siguiente parámetro importante por calcular es el torque del sistema de dirección, a partir de 

la ecuación (23). En este caso el radio efectivo se tomó como el radio del volante que tiene un 

diámetro de 11.5”. El torque será calculado para ambas llantas delanteras.  

 

𝜏 = 510.12 𝑁 ∙ 0.1460 𝑚 = 74.48 𝑁𝑚 

 

Retomando la necesidad de reducir peso, para lograr esta reducción con la columna de dirección, 

se necesitaba un diseño con un factor de seguridad lo más cercano a 1.  

Para esta pieza se usó acero 1018, por su precio accesible y sus propiedades de soldabilidad, 

considerándose también con la resistencia adecuada debido a las fuerzas a las que la pieza está 

sometida. 

Se usó la ecuación (34) para conocer el par de transmisión de la columna de dirección, 

obteniendo: 

 



 
 

Mz = 510. 14 N ∙ 0.1460 m = 74.48 Nm 

 

En este caso el par torsor se refiere al torque que se ejerce sobre las llantas delanteras, solo es 

una confirmación de este dato.  

Tomando radios de filete generosos y estimando 𝑘𝑡𝑠 = 1.5 y 𝑘𝑓𝑠 = 𝑘𝑡𝑠, se obtuvo 𝑆′𝑒 utilizando la 

ecuación de la (Figura 45). Como 𝑆𝑢𝑡 < 200 kpsi, entonces: 

 

𝑆′𝑒 = 0.5(138) = 69 𝑘𝑝𝑠𝑖  

Teniendo estos resultados, se puede realizar el calculó del factor 𝑘𝑎 utilizando la ecuación (25) y 

la Tabla 3 para conocer los parámetros a y b, resultando en: 

𝑘𝑎 = 2.7(138)−0.265 = 0.7316  

 

Lo que se está buscando es determinar el diámetro mínimo que puede tener la columna de 

dirección, en ese caso, se utiliza un valor conservador para 𝑘𝑏, resultando en  

𝑘𝑏 = 0.9 

Debido a que se tiene que obtener primero el valor de d para poder verificar a 𝑘𝑐, 𝑘𝑑, 𝑘𝑒 y 𝑘𝑓  se 

les asigna un valor = 1. Así que se pude sustituir la ecuación (24), resultando en lo siguiente: 

 

𝑆𝑒 = (0.7316)(0.9)(1)(1)(1)(1)(69 𝑘𝑝𝑠𝑖) = 45.43 𝑘𝑝𝑠𝑖  

 

Para realizar la primera estimación del posible diámetro mínimo cumpliendo un factor de 

seguridad n= 1, se usó el criterio de Ed-Goodman con la siguiente condición: 

 𝑀𝑚 = 𝑇𝑎 = 𝑀𝑎 = 0 

Teniendo esta información, se puede sustituir la ecuación (44) y queda de la siguiente forma: 

 

𝑑 = (
16(1)

𝜋
{

1

138000
[3 ((1.5)(659.2 𝑙𝑏 𝑖𝑛)2] 

1
2})

 
1
3

=  0.3983 𝑖𝑛 

 



 
 

Teniendo este resultado, se procedió a elegir una medida comercial de barra que estuviera 

cercana a este valor, teniendo certeza de que funcionará. Se eligió un valor de 5/8” para construir 

este eje. 

Para este valor elegido de diámetro se procedió a calcular el factor de seguridad de la columna 

de dirección. 

Para realizar la verificación del factor de seguridad hay que obtener los valores de 𝑘𝑡𝑠 y 𝑞𝑠, con 

ayuda de las figuras 50 y 51 y teniendo los siguientes datos de entrada: 

•D = 0.75 in 

•r = 1.2 

Contando con estos valores se obtiene que: 

• 𝑞𝑠 = 0.86   

• 𝑘𝑡𝑠 = 1.45 

Con esto se inició con el análisis de fatiga de la columna de dirección, primero se obtuvo 𝑆′𝑒 

utilizando la ecuación de la Figura 45. 

 

𝑆′𝑒 = 0.5(138) = 69 𝑘𝑝𝑠𝑖  

 

Después se calculó el factor 𝑘𝑎 con la ecuación (25) 

 

𝑘𝑎 = 2.7(138)−0.265 = 0.7316  

 

El siguiente factor por calcular fue 𝑘𝑏, con la ecuación mostrada en la Figura 46, resultando en: 

 

𝑘𝑏 = 0.879(0.625)−0.107 = 0.9270  

 

Se calculó 𝑘𝑐 con los valores mostrados en la Figura 47 teniendo en cuenta que para la torsión 

pura 𝑘𝑐 es: 

 

𝑘𝑐 = 0.59 

 



 
 

La operación de la pieza se hace a temperatura ambiente, por lo que el valor de 𝑘𝑑 es: 

 

𝑘𝑑 = 1 

 

De la tabla 5, se calculó el factor 𝑘𝑒 para una confiabilidad del 99%, obteniendo: 

 

𝑘𝑒 = 0.814 

Finalmente, 𝑘𝑓 se le asigna el valor: 

 

kf = 1 

 

Contando con todos los factores modificantes, se pueden sustituir estos valores en la ecuación 

de Marin (24), que dará el límite de resistencia a la fatiga. 

𝑆𝑒 = (0.7316)(0.9270)(0.59)(1)(0.814)(1)(69) = 22.47 𝑘𝑝𝑠𝑖  

 

A partir de la ecuación (30) se puede despejar el factor 𝑘𝑓𝑠 y queda de la siguiente forma: 

 

0.86 =
𝑘𝑓𝑠 − 1

1.45 − 1
 →  𝑘𝑓𝑠 = 1.387 

 

Con la ecuación (41) se pudo calcular el esfuerzo de Von Misses de la siguiente forma:  

 

σ′m = [3 ∙ (
16(1.387)(659.2)

π(0.625)3
)

2

]

1
2

= 33035.76 

 

Con estos resultados, se puede obtener el factor de seguridad de la pieza, utilizando la ecuación 

(42), obteniendo: 

 



1

𝑛
=

33035.76

138000
→ 𝑛 = 4.17

Un factor de seguridad de 4 es alto para lo que se buscaba, sin embargo, permite que haya un 

rango de error al momento de realizar maquinados, como la soldadura, así que, si después de 

los procesos bajo los que será sometida la pieza, su factor de seguridad disminuye, este seguirá 

acercándose al factor deseado de 1. Al mismo tiempo se pueden realizar iteraciones para 

encontrar un diámetro que se acerque más a la unidad.  

6.1.4.1 Tolerancias dimensionales 

Considerando la información proporcionada en la Tabla 6, para el ensamblaje de la columna de 

dirección junto con su adaptador, se ha definido que el tipo de ajuste es un apriete débil, 

permitiendo un ensamblaje a mano.  

Con base en esto, se procede a identificar las tolerancias correspondientes tanto para los árboles 

como para los agujeros y calidad de los árboles.  

Para nuestro apriete débil tenemos en arboles: k5 y para agujeros tenemos: H6 

Tomando en cuenta el diámetro de 5/8” =  15.875 𝑚𝑚 se consulta la tabla de tolerancias 

principales ubicada en el apéndice B. A partir de esta referencia, se determinan las tolerancias 

correspondientes tanto para el eje como para el agujero del adaptador 

𝐴𝑑𝑎𝑝𝑡𝑎𝑑𝑜𝑟 , 15.875 𝐻6 = 15.8750
+11

𝐸𝑗𝑒, 15.875 𝑘5 =  15.875+1
+9

De la ecuación (48) obtenemos el valor del apriete máximo 

𝐴𝑝𝑟𝑖𝑒𝑡𝑒 𝑚á𝑥𝑖𝑚𝑜 = (15.875 + 0.009) − (15.875 + 0) = 15.884 − 15.875 = 0.009 

De la ecuación (49) obtenemos el valor de apriete mínimo 

𝐴𝑝𝑟𝑖𝑒𝑡𝑒 𝑚í𝑛𝑖𝑚𝑜 = (15.875 + 0.001) − (15.875 + 0.011) = 15.876 − 15.886 = −0.01 

Para los agujeros del soporte de la cremallera, se ha considerado un juego mediano, dado que 

en esa sección se ensamblan tornillos 

𝐴𝑗𝑢𝑔𝑒𝑟𝑜𝑠 , 𝑀8 𝐻6 =  8 0
+22

6.1.5 Análisis del sistema de cuatro barras 

Este análisis se realizó con el fin de encontrar las longitudes y los ángulos ideales para el correcto 

funcionamiento del mecanismo y su correcta interacción con los sistemas aledaños, 

especialmente para el diseño de la porta baleros que es dónde se hace la conexión del sistema 

de dirección.  

Los datos de entrada fueron propuestos gracias al CAD de las piezas, este análisis también es 

útil para modelar el comportamiento que podría tener el mecanismo con esas restricciones. Para 



 
 

este análisis se tenían dos incógnitas principales, que era el ángulo para las bieletas y la longitud 

de estas.  

Aunque se sabe que un mecanismo de cuatro barras tiene un solo grado de libertad, se realiza 

la confirmación de esto con la ecuación (45). 

 

𝑀 = 3(4 − 1) − 2 ∙ 4 − 1 ∙ 0 = 1 

 

Se puede resolver la ecuación (46) para 𝑅3 y 𝜃3 usando la definición para la parte imaginaria de 

la ecuación (47). Debido a que las incógnitas que se están buscando están en el mismo término, 

se puede despejar ambas incógnitas y separar la parte real de la imaginaria.  

 

𝑅3𝑒𝑗𝜃3 = (𝑅1 𝑐𝑜𝑠𝜃 − 𝑅2 cos 𝜃2 + 𝑅4 𝑐𝑜𝑠𝜃4) + 𝑗(𝑅1𝑠𝑒𝑛 𝜃1 −  𝑅2𝑠𝑒𝑛 𝜃2  +  𝑅4𝑠𝑒𝑛 𝜃4) 

A la parte real se le denominará con la letra a y a la parte imaginaria con la letra b.  

Teniendo los siguientes datos de entrada tomados del CAD y del dibujo (Figura 61) realizado con 

el fin de ser analizado.  

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 61. Diagrama para análisis de mecanismo de cuatro barras. 

 
• 𝑅1 = 799.26 mm 
• 𝑅2  = 181.75 mm 

• 𝑅4  = 75.76 mm 
• 𝜃1  = 174° 

• 𝜃2 = 180° 
• 𝜃4 = 69° 
 
Antes de resolver para las incógnitas, hay que resolver a y b, para después solo sustituir. 



 
 

Por lo tanto, se resuelve para a primero: 

 

𝑎 = (799.26 𝑚𝑚 ∙ cos(174°)) − (181.75 𝑚𝑚 ∙ cos(180°)) + (75.76 𝑚𝑚 ∙ cos(69°))

= 585.98 

Después para b:  

 

𝑏 = (799.26 𝑚𝑚 ∙ sen(174°)) − (181.75 𝑚𝑚 ∙ sen(180°)) + (75.76 𝑚𝑚 ∙ sen(69°))

= 154.27 

 

Teniendo los valores de a y b se puede despejar para cada incógnita usando propiedades 

trigonométricas, resolviendo para θ3 se tiene: 

𝜃3 = 𝑎𝑟𝑐𝑡𝑎𝑛
𝑏

𝑎
 → 𝑎𝑟𝑐𝑡𝑎𝑛

154.27

585.98
= 14.75° 

 

Y resolviendo para 𝑅3 se tiene: 

 

𝑅3 = √𝑎2 + 𝑏2  →  √585.982 + 154.272 = 605.95 𝑚𝑚  

Los valores desarrollados anteriormente, fueron el primer acercamiento al diseño del mecanismo, 

considerando cierto espacio y cierta altura. Sin embargo, durante el proceso tanto de iteraciones 

como de diseño de todas las secciones, se encontró una configuración óptima para el sistema 

(Figura 62) 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 62. Diagrama para análisis de mecanismo de cuatro barras final. 



 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 63. Iteración con valores definitivos para el sistema de dirección. 

Una posible aplicación para este análisis seria simular el movimiento de este una vez teniendo 

definidos los ángulos y las longitudes para tener una mejor aproximación de los límites del 

sistema y poder darle un mejor desempeño.Debido al tiempo, este análisis se llevó únicamente 

a la elección de longitudes y ángulos para la construcción del sistema. Se deja abierta la idea 

para una futura aplicación.   

6.1.6 Selección de materiales  

Para las bieletas y la columna de dirección, se realizó un proceso de selección de materiales 

enfocado en cumplir con las propiedades requeridas para garantizar un buen desempeño. Entre 

las propiedades consideradas se incluyeron soldabilidad, maquinabilidad, resistencia, entre 

otras, que se ajustaran a las exigencias de un vehículo 4x4.  

Como parte de este análisis, se evaluaron los materiales detallados en la Tabla 9, considerando 

sus características mecánicas y su adecuación a las condiciones operativas del sistema. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



 
 

Tabla 9. Cuadro Comparativo de Propiedades Mecánicas para la Selección de Materiales 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Se optó por seleccionar los materiales cuyas propiedades están resaltadas en color verde, ya 

que representaban las mejores opciones en términos de rendimiento.  

En consecuencia, para la columna de dirección y su adaptador se eligió el acero AISI 1018, dado 

que este componente no está sujeto a esfuerzos significativos que puedan ocasionar su fractura 

con facilidad.  

Para las bieletas, se optó por el acero AISI 8620, con el objetivo de incorporar un material más 

resistente en esta sección, que requiera una mayor capacidad de carga y durabilidad. 

Por otro lado, se seleccionó una placa de acero con un espesor de 3 mm para el soporte de la 

cremallera, con el objetivo de reducir el peso del componente sin comprometer su resistencia 

estructural. 



 
 

6.1.7 Simulaciones  

Para verificar la resistencia y adecuación de los materiales seleccionados, se llevaron a cabo las 

siguientes simulaciones estáticas utilizando el software ANSYS. 

Estas simulaciones permitieron evaluar el comportamiento de los materiales bajo condiciones de 

carga específicas, asegurando que cumplieran con los requisitos de resistencia y desempeño 

necesarios para las aplicaciones.  

Para las bieletas, se aplicó una fuerza transversal de 1500 N, representando la resistencia 

generada por la interacción del terreno con las ruedas durante maniobras de giro. Esta fuerza se 

consideró como una condición crítica para evaluar la integridad estructural del componente bajo 

cargas laterales.  

Una vez estableciendo los puntos de sujeción se aplicó la fuerza de 1500N (Figura 64) 

 

 

 

 
Figura 64. Fuerza lateral aplicada. 

 

 Los resultados obtenidos para la deformación máxima fueron de 0.28995 y 0.03222 como 

deformación mínima (Figura 65).  

 

 

 

 

 

 

 

 
             
 

Figura 65. Deformación de bieleta con juta en U. 

El factor de seguridad obtenido fue 15 en las zonas azules, distribuidas a lo largo de la bieleta y 

la junta en U y de 2.9094 en los extremos de la bieleta y en pequeñas secciones de la junta en 

U (Figura 66).  
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Figura 66. Factor de seguridad. 

Para el soporte de la cremallera, se aplicó una fuerza perpendicular a la placa que sostiene la 

cremallera. Esta fuerza considera únicamente el peso combinado de la cremallera y la junta, 

estimado en 20 N.  

Una vez establecidos los puntos de sujeción se aplicó una fuerza perpendicular a la placa de 

20N (Figura 67).  

 

 

 

 

 

Figura 67. Fuerza perpendicular aplicada. 

Para la deformación máxima fue de 0.004469 mm y 0.0004965 mm como deformación mínima 

(Figura 68).   

  

  

 

 

 

 

 

Figura 68. Deformación del soporte. 

 

El factor de seguridad (Figura 69) se mantiene constante entre un valor máximo de 15 y un valor 

mínimo de 15 a lo largo de todo el soporte. 
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Figura 69. Factor de seguridad.      

Para la columna de dirección, se llevó a cabo una simulación estática en la que se aplicó una 

fuerza de torque de 74.48 Nm. Este valor fue seleccionado debido a que representa el torque 

necesario para generar el giro del volante hacia la cremallera (Figura 70). 

 

 

 

 

 

Figura 70. Fuerza de torque aplicada. 

Para la deformación máxima se tiene 0.29736 mm y 0.3304 como deformación mínima (Figura 

71). 

 

 

 

 

 

 

 
Figura 71. Deformación de la columna. 

 

El factor de seguridad obtenido fue de 0.8 en unas pequeñas esquinas de la columna y de 15 en 

un extremo de la columna que se observa en color azul (Figura 72) 
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Figura 72. Factor de seguridad. 

 

6.2 Componentes de la dirección  

Los componentes del sistema de dirección son esenciales para el funcionamiento adecuado del 

vehículo, ya que tienen un impacto directo en su seguridad, estabilidad y desempeño general. 

Aseguran un rendimiento constante y mejoran la experiencia de conducción del piloto. Su diseño 

adecuado es clave. 

• Volante  

Se decidió implementar un volante semi circular en lugar del volante en forma de mariposa 

utilizado en el modelo 2023, ya que el diseño anterior resultaba incómodo para maniobrar, 

especialmente en las curvas.  

El volante semi circular (Figura 73) ofrece un mejor agarre y control, facilitando giros más precisos 

y cómodos para el piloto, lo que mejora significativamente la experiencia de conducción y la 

maniobrabilidad del vehículo. El cual cuenta con 270 mm de diámetro. 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 73. CAD del volante del sistema de dirección. 

Para el ensamblaje del volante a la columna de dirección, se empleó una placa de adaptación 

del modelo 2023, la cual contaba con seis orificios para fijar el volante anterior. Sin embargo, 

dado que el volante para el año 2024 solo dispone de tres orificios de fijación, se realizaron las 

modificaciones necesarias, adaptando la placa mediante la adición de tres orificios nuevos 

(Figura 74).  
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Figura 74. CAD de la placa de adaptación. 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 75. Ensamble de la placa de adaptación con el volante semicircular. 

 

Gracias a los criterios obtenidos a partir del análisis de fallo por fatiga de Goodman, se logró 

reducir el diámetro de la columna de dirección de 3/4” a 5/8” (Figura 76), lo que permitió disminuir 

el peso sin comprometer la integridad del sistema frente a las fuerzas que actúan sobre él.  

La columna de dirección está fabricada en acero 1018, seleccionado por su buena resistencia 

mecánica, ductilidad y excelente soldabilidad.  

En comparación con el modelo 2023, el nuevo diseño cuenta únicamente con un adaptador que 

conecta la junta de la cremallera-piñón con la columna de dirección, la cual se une directamente 

a la placa de adaptación del volante, eliminando la necesidad de una junta adicional.  

 

 

 

 

 
Figura 76. CAD de la columna de dirección. 



 
 

El adaptador soldado al final de la columna de dirección (Figura 77), utilizado para su conexión 

con la junta, fue necesario debido a que dicha junta presenta una forma rectangular. Esta 

adaptación garantiza una unión adecuada y segura entre los componentes. 

 

 

 

 

 

 

Figura 77. CAD del adaptador de juta-columna. 

 

 

 

 

 

  

 

Figura 78. CAD de la junta con el adaptador de la columna. 

• Cremallera-piñón  

El sistema de dirección de cremallera y piñón es un componente esencial para garantizar la 

maniobrabilidad y precisión de un vehículo. Para su diseño, es fundamental considerar factores 

clave como la relación de los ángulos de giro y las dimensiones del vehículo, los cuales impactan 

directamente en la cantidad de giro de las ruedas en respuesta al movimiento del volante.  

Este año se seleccionó una cremallera de mayor calidad (Figura 79). Se optó por un modelo tipo 

buggy, que incorpora un piñón de 13 dientes y una cremallera de 31 dientes, hecho de aluminio, 

buscando optimizar la respuesta y eficiencia.  

 

 

 

 
 

Figura 79. CAD del mecanismo de dirección cremallera-piñón. 



 
 

Para conectar la cremallera a la columna de dirección, se utilizó una junta universal (Figura 80), 

que permite una transmisión eficiente de movimiento entre ambos componentes. 

 

 

 

 

 

 

Figura 80. CAD de la junta universal.  

• Bieletas de dirección  

Las bieletas (figura 81) fueron diseñadas tomando como referencia la distancia desde cada 
extremo de la cremallera, previamente posicionada en la ubicación seleccionada, hasta los 
portabaleros. Para su fabricación, se utilizó acero 8620 con un diámetro de 3/4", seleccionado 
por sus propiedades mecánicas que incluyen alta resistencia. 

En comparación con el modelo 2023, las bieletas incrementaron su longitud en aproximadamente 
100 mm, lo que permitió mejorar la conexión y adaptación del sistema de dirección. 

 

 

 
Figura 81. CAD de la bieleta de dirección. 

 

Para conectar ambas bieletas a los portabaleros, se utilizó una rótula de 3/8” en cada una. Esta 

elección se realizó con el objetivo de proporcionar la articulación necesaria para garantizar el 

movimiento requerido durante el giro del vehículo (Figura 82).  

 

 

 

 

Figura 82. CAD de la bieleta de dirección con rotula. 

Para conectar ambas bieletas al mecanismo de cremallera-piñón, se fabricó una junta en forma 

de "U", la cual se acopla a la rótula de 3/8” integrada en la cremallera (Figura 83). Esta solución 

garantiza una unión confiable, permitiendo una transmisión eficiente del movimiento entre la 

cremallera-piñón y las bieletas. 



 
 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 83. CAD la bieleta conectada a la cremallera-piñón mediante junta y rotula. 

• Soportes  

Para asegurar el sistema de dirección al vehículo, se fabricó una placa de acero con un espesor 

de 3 mm. A esta placa se le adaptaron los barrenos correspondientes al mecanismo de 

cremallera-piñón (Figura 84), permitiendo su montaje mediante tornillos. Esta configuración 

garantiza una fijación sólida y precisa. 

Cabe destacar que se eligió este soporte debido a su fácil acceso, lo que facilita las tareas de 

mantenimiento de los componentes del sistema, ya que permite desmontar la cremallera con 

facilidad. Además, su peso ligero contribuye con el bajo peso total del sistema en general.  

 

 

 

 

 

 

 

 

 
Figura 84. CAD soporte de cremallera y ensamble. 

7. Resultados  

7.1  Planos 

 

 



 

  



 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



 
 

 

 



 

7.2 Construcción del sistema de dirección  

Para el sistema de dirección, se adquirieron componentes comerciales, destacando 

principalmente la cremallera y el volante.  

Este año, no se optó por utilizar una cremallera diseñada para go-karts, debido a que, según los 

reportes del año anterior, dicho componente no es adecuado para los terrenos difíciles a los que 

se somete el vehículo. En su lugar, se seleccionó una cremallera fabricada en aluminio resistente, 

diseñada específicamente para vehículos tipo buggy como se muestra en la figura 85, 

garantizando así un mejor desempeño y durabilidad en condiciones exigentes.  

 

 

 

 
Figura 85. Mecanismo cremallera-piñón. 

Este año se incorporó un volante semicurcular diseñado para go-karts (Figura 86). Esta elección 

se realizó considerando su ergonomía y facilidad de manejo. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 86. Volante. 

El volante cuenta con tres orificios, mientras que la placa de adaptación reutilizada del modelo 

anterior tenía seis orificios. Por lo tanto, fue necesario adecuar tres nuevos orificios para su 

correcta instalación. Para ello, se utilizaron las herramientas apropiadas, y, con ayuda del taladro 

radial (Figura 87), se realizaron los barrenos correspondientes de 1/4". 

 

 

 

 

 

 



 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 
Figura 87. Proceso de barreno en la placa adaptación utilizando un taladro radial. 

 

 

 

 

 
 
 
 
 
 

Figura 88. Tornillos instalados para verificar la correcta alineación y ubicación. 

El material con el que está fabricado el volante presenta una superficie algo resbaladiza, lo cual 

fue percibido al tacto. Ante esta situación, se decidió implementar una solución práctica, optando 

por colocar cintas antiderrapantes (Figura 89), similares a las utilizadas en las raquetas de tenis 

(Figura 90), con el fin de mejorar el agarre y la seguridad.  

 

 

 

 

 

 

 
 

Figura 89. Cinta antiderrapante colocada en el volante. 



 
 

 

 

 

 

 

  

 

Figura 90. Cinta de raqueta utilizada. [51]. 

Para la columna de dirección, se realizó un adaptador de 3/8” de diámetro diseñado para 

conectarse a la junta universal. Este adaptador fue fabricado utilizando una fresadora con un 

cortador vertical de 1 pulgada (Figura 91), quitando los lados izquierdo y derecho para dejar caras 

planas de 20 mm de longitud y del lado contrario se realizó un barreno con una broca de 5/8” de 

aproximadamente 5 mm de profundidad.  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 91. Fresadora llevando a cabo el corte vertical en el adaptador de la columna. 

Posteriormente, el adaptador fue soldado en uno de los extremos de la columna de dirección, la 

cual tiene una longitud de 515 mm. Para eliminar el exceso de soldadura, se llevó a cabo un 

proceso de careado, con el objetivo de lograr un acabado más limpio y estéticamente adecuado 

(Figura 92).  



 
 

En el otro extremo de la columna de dirección, se soldó un segmento de tubo remanente de la 

placa de adaptación del volante (Figura 93). Este procedimiento se realizó una vez que el soporte 

correspondiente de la columna estuvo correctamente fijado a la jaula del vehículo. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 
Figura 92. Adaptador inferior de la columna. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 93. Columna soldada al segmento remanente de la placa de adaptación del volante. 

Para las bieletas de dirección, se utilizaron dos barras de acero 8620 con una longitud de 424 

mm cada una. En ambos casos, se realizó un barreno en uno de los extremos con una 

profundidad de 50 mm y un diámetro de 11/32” con ayuda del torno (Figura 94). Posteriormente, 

se llevó a cabo el roscado interno (machueleado) con una cuerda de 24 hilos por pulgada (cuerda 

fina) como se aprecia en la figura 95, permitiendo así la instalación de las rótulas de 3/8” (Figura 

96) para poder ser conectadas al portabaleros. 

 

 

 



 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 94. Proceso de barrenado. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 95. Proceso de machueleadao. 

En el extremo opuesto de cada barra, se fabricaron juntas en forma de "U" utilizando solera de 

1/4" de espesor. Estas juntas fueron cortadas a las dimensiones requeridas, se les realizaron 

barrenos de 3/8” y se ensamblaron mediante soldadura para darles la forma en "U". Finalmente, 

estas juntas fueron soldadas al otro extremo de ambas bieletas (Figura 97), permitiendo su 

conexión con el mecanismo de cremallera-piñón.  

Este procedimiento se llevó a cabo para las dos barras de manera uniforme. 

 

 

 

 



 
 

 

 

 

 

 

 

Figura 96. Rotula de 3/8” a un extremo de la bieleta. 
 

 

 

 

 

 

 
Figura 97. Figura 96. Rotula de 3/8” a un extremo de la bieleta. 

  

 

 

 

 

 

 

Figura 98. Resultado final de la bieleta. 

Para garantizar un adecuado funcionamiento y minimizar la fricción entre la junta en U y las 

rótulas de la cremallera, se diseñaron y fabricaron anillos de Nylamid con ayuda del torno. Estos 

anillos fueron colocados estratégicamente en el espacio sobrante entre la junta y las rótulas, que 

correspondía a una distancia aproximada de 3.5 mm.  

Finalmente, para el soporte de la cremallera, se realizaron los barrenos correspondientes en una 

placa de acero de 3 mm de espesor utilizando un taladro radial. Estos barrenos fueron realizados 

con precisión para asegurar que coincidieran perfectamente con los de la cremallera-piñón 

(Figura 99).  

 

 



 
 

 

 

 
 

 

 

 

Figura 99. Placa para soporte de la cremallera. 

7.1 Soportes de jaula para el sistema de dirección  

Los soportes necesarios para garantizar la correcta sujeción del sistema, particularmente de la 

columna de dirección y la cremallera, requieren estar soldados a la jaula.  

Estos soportes fueron diseñados y fabricados por el equipo encargado de la sección de dirección, 

asegurando su funcionalidad, su adecuada integración a la jaula y que no interfirieran con otros 

componentes del vehículo. 

• Soporte de cremallera 

 

 

 

 

 

 

 
Figura 100. CAD del tubo de soporte de la cremallera al ELC integrado en la jaula. 

 

Debajo de la placa previamente mostrada (Figura 100) se encuentra un tubo soldado al ELC 

(Figura 101) el cual es tubo secundario del año 2023 de 1” de diámetro, cuya longitud se 

determinó en 55 mm con base en los cálculos realizados. 

En uno de sus extremos, se realizó un corte tipo "boca de pescado" con un ángulo de 90°, dado 

que el tubo se encuentra orientado de manera perpendicular al ELC.  

La boca de pescado fue fabricada utilizando una fresadora y un cortador vertical de 1”, 

empleando una plantilla diseñada previamente en SolidWorks (Figura 102) para garantizar la 

precisión y el ajuste adecuado del corte. 

 



 
 

 

 

 

 

 

 

            

 

Figura 101. Tubo ELC ubicado en la jaula. 

 

 

 

 

 
 

Figura 102. Plantilla boca de pescado a 90°. 

En el otro extremo del tubo no se realizaron modificaciones, simplemente se ubicó en la 

posición correcta sobre la placa para ser soldado, asegurando su alineación. 

• Soportes para la columna de dirección  

Para este año, se reubicaron los soportes de la columna de dirección (Figura 103), adoptando 

una configuración más práctica en comparación con el modelo 2023 ya que como se mencionó 

anteriormente en esta versión, no se implementó una junta universal para conectar el volante; en 

su lugar, se utilizó una barra continua que va desde la junta universal de la cremallera hasta el 

volante.  

 

 

 

 

 

 

 

Figura 103. CAD del soporte del volante. 



 
 

Al igual que el soporte anterior, se utilizó un tubo secundario del modelo anterior con un diámetro 

de 1" y una longitud de 293 mm. A este soporte se le realizaron cortes tipo "boca de pescado" 

con un ángulo de 10° en ambos extremos, empleando las plantillas previamente diseñadas en 

SolidWorks (Figura 104).  

Para el extremo que se conecta a los tubos FBM (Figura 105) se utilizó la fresadora y un cortador 

vertical de 1”, junto con una plantilla diseñada específicamente para garantizar la precisión del 

corte. 

 

 

 

 

 

 

 
 

Figura 104. Plantilla de boca de pescado 10°. 
 

 

 

 

 

 

 
 

 
Figura 105. Tubos FBM ubicados en la jaula. 

Para el otro extremo, se empleó una plantilla diferente (Figura 106), ya que el tubo al que se fija 

tiene un diámetro distinto y un ángulo de conexión diferente.  
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Figura 106. Plantilla de boca de pescado. 

Para el tubo que conecta las terminaciones de ambos soportes y abraza la columna de dirección, 

se utilizó una barra de 1 1/2". Esto se debió a la imposibilidad de conseguir un tubo con las 

especificaciones requeridas. La barra fue cortada inicialmente a una longitud de 100 mm y 

posteriormente barrenada en el torno, utilizando una serie de brocas de distintos diámetros 

(Figura 107). La broca más grande empleada fue de 1", con el objetivo de retirar la mayor 

cantidad de material posible.  

 

 

 

 

 

 
 
 

Figura 107. Brocas utilizadas para retirar la mayor cantidad de material de la barra durante el 
proceso de torneado. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 108. Barrenado de 11/16”. 



 
 

El tubo debía contar con un radio interior mínimo de 34.926 mm para permitir la instalación de 

dos rodamientos en cada uno de sus extremos. Este radio fue diseñado con una tolerancia de 

una micra mayor al diámetro exterior de los rodamientos, ya que estos serían colocados a presión 

mediante el uso de una prensa.  

Los rodamientos, de tipo R10 (Figura 109), fueron seleccionados para garantizar un giro suave 

y preciso de la columna de dirección.  

 

 

 

 

 
 
 

Figura 109. Rodamientos R10 [52]. 

Para alcanzar el diámetro interior requerido, se utilizó una barra de interiores, la cual fue montada 

en el torno para rebajar el material restante. Una vez logrado el diámetro adecuado, los 

rodamientos fueron instalados, uno en cada extremo del tubo, con la ayuda de una prensa, 

asegurando su correcta colocación.  

7.2 Ensamble a la jaula  

Una vez que se contó con todos los componentes del sistema de dirección, se procedió a realizar 

el ensamblaje en la jaula, asegurando la correcta integración de cada elemento, donde primero 

se soldó el tubo a la placa que pertenecen al soporte de la cremallera y se montó la parte inferior 

del sistema (Figura 110). 

 

 

 

 

 

 

 
 
 

Figura 110. Cremallera montada con su soporte y bieletas conectadas a los portabaleros. 



 
 

Para los soportes de la columna de dirección, se colocaron la junta y la columna con el volante, 

los cuales fueron sostenidos temporalmente con una cuerda para determinar la ubicación precisa 

del volante y el ángulo al que estaría la columna.  

Este procedimiento se realizó con el fin de garantizar que la posición establecida en el modelo 

CAD fuera válida y aprobada por los pilotos, quienes se montaron en el vehículo y "probaron" la 

ubicación para asegurar su comodidad y funcionalidad en la conducción. 

Una vez establecida la ubicación del volante y la columna de dirección, se procedió a soldar los 

soportes a los tubos FBM en la jaula y, posteriormente, al tubo que contiene los rodamientos 

(Figura 111). Cabe destacar que las bocas de pescado requirieron una adaptación manual 

mediante el uso de esmeril, dado que no embonaban de manera adecuada. Para asegurar una 

correcta colocación, fue necesario ampliarlas ligeramente. 

 

 

 

 

 

 

 

 
 

Figura 111. Soportes de la columna de dirección soldados a la jaula. 

Según una regla establecida en el reglamento de la competencia, todas las juntas y ejes giratorios 

deben estar cubiertos. En cumplimiento con esta normativa, se colocaron cubrepolvos de plástico 

en la columna de dirección (Figura 112). 

  

 

 

 

 

 

 

 

Figura 112. Cubrepolvos de plástico. 



 
 

 

 

 

 

 

 

 

 
 
 

Figura 113. Cubrepolvos de plástico montados en la columna de dirección. 

El montaje completo del sistema de dirección se puede observar en la figura 113. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 114. Ensamble completo del sistema de dirección. 

Finalmente se ensamblaron todos los componentes como se aprecia en la figura 115. 

 

 

 

 



 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 
 

Figura 115. Sistemas completos, ensamblados. 

8. Análisis y discusión de resultados  

8.1 Pruebas estáticas del sistema de dirección  

8.1.1 Exposición de diseño en la competencia BAJA SEA 2024 

Para la competencia Baja SAE, se realiza una exposición de diseño en la cual se presenta, de 

manera concisa y estructurada, todo el trabajo realizado en el diseño del vehículo. La 

presentación tiene una duración aproximada de 10 minutos y se apoya en carteles visuales que 

contienen imágenes de las simulaciones, cálculos y otros elementos clave del proceso de diseño. 

En este espacio, se busca exponer de forma resumida los principales aspectos del proyecto, 

destacando las decisiones más relevantes, los retos enfrentados, las soluciones implementadas 

y los resultados obtenidos, con el fin de demostrar el enfoque técnico y la calidad del trabajo 

realizado.  

Durante esta prueba un grupo de 5 jueces evalúan la exposición así como la habilidad de 

responder las diversas preguntas que realizan sobre los criterios y decisiones que se tomaron 

para el diesño. 

Pasando con éxito esta prueba y obteniendo la primera estampa como se indica en la figura 116. 

 

 



 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 116. exposición y obtención de la estampa que certifica el éxito en la prueba. 

Por otro lado, el sistema fue inicialmente probado de manera estática para observar su 

comportamiento al girar el volante, con el fin de asegurarnos de que todos los componentes 

funcionaran correctamente y de manera coordinada. 

 Esta prueba permitió verificar la efectividad del diseño y detectar cualquier ajuste necesario 

antes de proceder con pruebas dinámicas. 

En un primer análisis, se constató que el soporte no presentaba la estabilidad necesaria al girar 

las llantas, debido a que no se tomaron en cuenta las fuerzas laterales que actúan sobre él. Al 

contar únicamente con un tubo central, el soporte no ofrecía la rigidez suficiente, lo que 

provocaba torsiones y provocaban en el un tipo de torque. Por lo tanto, fue necesario modificar 

el diseño para asegurar una mayor estabilidad y evitar posibles fallos en el sistema. 

8.1.2 Construcción de un nuevo soporte  

El soporte fue reemplazado por uno fabricado con tubo PTR, el cual cuenta con dos segmentos 

laterales de 55 mm de longitud y uno en la parte superior de 150 mm de longitud. A los segmentos 

laterales se les realizó un corte vertical en la parte inferior utilizando una fresadora (Figura 117) 

y un cortador de 1" para obtener un corte perpendicular al tubo (Figura 118), lo que permitió un 

embonaje correcto. En el otro extremo de los segmentos laterales, se efectuó un corte diagonal 

para que encajaran adecuadamente con el segmento superior.  

 

 

 

 

 



 
 

 

 

 

 

 

 

 
 

Figura 117. Corte vertical con fresadora del PTR. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 118. Corte realizado para embonaje correcto en el tubo ELC de la jaula. 

 

Posteriormente, se barrenó el segmento más largo, asegurando que coincidiera con los barrenos 

de la cremallera para garantizar una adecuada concentricidad. Una vez alineados, este segmento 

fue soldado a los segmentos laterales más pequeños, completando así la estructura del soporte. 

Finalmente, se procedió a instalar el soporte ensamblado en la jaula (Figura 119).  

 

8.1.2.1 Simulación  

 

Las cargas laterales en el soporte de la cremallera se estiman considerando el torque del volante, 

su diámetro y la relación piñón-cremallera, obteniendo una fuerza de 1150 N. Para impactos y 



 
 

vibraciones en terreno irregular, se optó por simular con 1200 a 2000 N para garantizar 

resistencia y confiabilidad. 

Una vez estableciendo los puntos de sujeción se aplicó la fuerza lateral de 2000 N (Figura 119) 

 

 

 

 

 

Figura 119. Fuerza lateral aplicada. 

Los resultados obtenidos para la deformación máxima fueron de 0.079189 mm y 0.008798 mm 

como deformación mínima (Figura 120).  

 

 

 

 

 

  

  

Figura 120. Deformación del soporte 

 

El factor de seguridad obtenido fue 15 en las zonas azules, distribuida en la punta superior 

izquierda y de 0.51482 en los extremos inferiores del soporte (Figura 121).  

 

 

 

 

 

Figura 121. Factor de seguridad 
 

Tras realizar una nueva prueba y las simulaciones, se confirmó que el nuevo soporte ofrece una 

mayor estabilidad al girar el volante. Además, se verificó que no se genera ningún torque que 

provoque deformaciones o torsiones, como sucedía con el diseño anterior.  
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Figura 122. Ensamble completo con el nuevo soporte. 

8.1.3 Ajuste de columna de dirección  

Debido al cambio de soporte, se generó una ligera diferencia entre la junta y la columna de 

dirección, lo cual dificultó su ensamblaje. Por esta razón, fue necesario realizar una modificación 

en la columna de dirección. 

La columna de dirección fue cortada por la mitad, considerando la longitud de la junta universal 

doble que se agregó, con el propósito de que esta permitiera un ajuste más preciso, reduciendo 

el juego y asegurando una mayor tensión al ensamblaje, dada la movilidad inherente de la junta 

universal nueva. 

A ambos extremos de la columna de dirección, los cuales se insertaron en la nueva junta, se les 

realizó un desbaste lateral para generar caras planas que facilitaran el ensamblaje, como se 

muestra en la figura 120. 

 

 

 

 

 

 

 

 



 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 123. Desbaste realizado en los extremos de la columna de dirección para su unión con 
la nueva junta universal doble. 

En el análisis estático realizado, también se evaluó el giro de las llantas del vehículo para 

garantizar que no existiera interferencia con ningún componente estructural o mecánico que 

pudiera limitar o impedir el giro deseado, logrando con éxito un ángulo de giro interior de 75.7° y 

un ángulo de giro exterior de 25°, equivalente a un radio de giro teórico de 1.6 m. En la tabla 10 

se muestra la comparación de los ángulos teóricos con los experimentales. 

 

Tabla 10. Tabla comparativa de datos teóricos y experimentales 

 

 

 

 

 

 

8.2 Pruebas dinámicas del sistema de dirección  

Debido a inconvenientes técnicos relacionados con el motor, así como problemas adicionales en 

otras secciones del vehículo incluyendo la de dirección, no fue posible realizar las pruebas 

dinámicas durante la competencia BAJA SAE 2024. 

Sin embargo, en la (Figura 121) se muestra la tabla de posiciones de los 22 equipos inscritos a 

la competencia BAJA SAE MÉXICO 2024. Donde se puede ver que el equipo Escuadrón UAM 

se posicionó en el lugar 12. Este lugar se debe a la participación del equipo en las pruebas de 

diseño, costos y ventas. Aunque estos resultados no muestran el desempeño del vehículo, 

Teórico  Experimental  

𝛿𝑖 = 75°  𝛿𝑖 = 75.7° 

𝛿𝑜 = 37.36°  𝛿𝑜 = 25°  

𝑅 = 1.2 m  𝑅 = 3 m 



 
 

muestran la capacidad y el potencial del diseño realizado. Y es la evidencia de la participación 

del equipo en dicha competencia.  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 124. Tabla de posiciones de la competencia BAJA SAE 2024 
 

Las pruebas dinámicas del vehículo se llevaron a cabo en las instalaciones de la universidad y 

aledañas, donde se evaluó su desempeño y funcionamiento en un entorno controlado. 

Se adecuaron los espacios para realizar el mayor número de pruebas posibles y con condiciones 

lo más cercanas a como se evaluarían en la competencia, para tener resultados reales y 

acertados, probando los límites del vehículo.  

 

A pesar de los inconvenientes surgidos durante el ensamblaje y los ajustes realizados, se 

observó que el sistema de dirección operó de manera adecuada. No se presentaron 

interferencias con otros componentes del vehículo, lo que permitió su correcto funcionamiento. 

Además, en cuanto a la sujeción de la cremallera a la jaula no se identificaron problemas ya que 

el nuevo soporte fabricado mantuvo la cremallera en su posición todo el tiempo.  
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Figura 125. Giro de las llantas 

Durante las pruebas dinámicas realizadas, se observó que, en ciertas condiciones, las ruedas 
delanteras experimentaban un deslizamiento momentáneo al girar mientras se aplicaba 
aceleración. A pesar de este deslizamiento, el vehículo mantuvo su capacidad de giro y continuó 
su trayectoria sin mostrar una pérdida de control significativa. 

Este comportamiento puede deberse a una combinación de factores mecánicos y dinámicos: 

- Distribución de carga dinámica: Al acelerar, se produce una transferencia de peso hacia el eje 

trasero, lo que disminuye la carga sobre las ruedas delanteras y reduce su capacidad de generar 

tracción lateral de manera óptima. 

- Geometría de dirección y posible desviación de Ackermann: Aunque el diseño de la geometría 

de dirección sigue el principio de Ackermann, la interacción con el sistema de tracción total y 

posibles desviaciones en la implementación pueden haber generado un ángulo de giro no ideal, 

causando un leve deslizamiento en las ruedas delanteras. 

- Superficie de alta adherencia: A diferencia de terrenos sueltos, el cemento ofrece mayor fricción, 

lo que puede provocar que las ruedas delanteras se adhieran y luego se deslicen 

momentáneamente al alcanzar su límite de agarre lateral. 

Sin embargo, al realizar varias vueltas en una pista improvisada, se observó que el vehículo 

podía girar de manera efectiva y el sistema de dirección respondía adecuadamente a las 

maniobras. Esto sugiere que el deslizamiento detectado ocurre solo en ciertas condiciones 

dinámicas y no representa un problema crítico para la maniobrabilidad general del vehículo como 

se puede observar en la figura 123.  

 

 

 

 

 



 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 
 

Figura 126. Dirección durante la maniobra 

Se sometió la dirección del vehículo a una prueba de maniobrabilidad con el objetivo de evaluar 

su capacidad para realizar un giro en un círculo de radio de 5 metros (figura 124). Durante la 

prueba, se intentó ejecutar el giro en este espacio reducido, sin embargo, el vehículo no logró 

completar la maniobra dentro del radio establecido. 

Tras la observación y análisis preliminar, se identificaron posibles factores que podrían haber 

influido en el resultado negativo de la prueba y estos son todos los mencionados anteriormente, 

además de que el sistema de dirección del vehículo parece no permitir un ángulo de giro 

suficientemente amplio para completar el giro en un espacio de 5 metros de radio. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 127. Prueba de maniobrabilidad 
 



 
 

8.3 Pruebas generales  

Debido a que no fue posible realizar las pruebas en condiciones de competencia, se llevaron a 

cabo ensayos controlados en las instalaciones de la institución con el objetivo de evaluar el 

funcionamiento del vehículo. 

8.3.1 Frenos  

Con el propósito de verificar el correcto funcionamiento del sistema de frenos, se implementó 

una prueba en la que el vehículo debía acelerar a lo largo de un tramo determinado y 

posteriormente detenerse por completo como se puede observar en la figura 125. En la parte 

final del recorrido, se ubicaron cuatro observadores, quienes se encargaron de evaluar 

visualmente que todas las ruedas se detuvieran completamente, asegurando así la eficacia del 

sistema de frenado.  

La primera vez que se realizó esta prueba, se observó que el vehículo no lograba un frenado 

óptimo en las ruedas traseras, aunque el desempeño en las ruedas delanteras fue adecuado. 

Debido a este inconveniente, se realizaron modificaciones en el sistema de frenado para mejorar 

el rendimiento. En una segunda prueba, tras implementar los ajustes necesarios, se logró con 

éxito un frenado efectivo en todas las ruedas. 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 128. Observadores evaluando el funcionamiento del sistema de frenos 

 

8.3.2 Arrastre  

La prueba de arrastre consistió en remolcar una camioneta con el fin de observar el 

comportamiento del vehículo bajo carga. Como se muestra en la figura 126, esta prueba se llevó 

a cabo exitosamente, permitiendo evaluar la respuesta del sistema de tracción y otros 

componentes del vehículo. 

 

 

 



 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 129. Prueba de arrastre 
 

8.3.3 Suspensión y tracción  

Para la prueba de suspensión y tracción, se colocaron troncos a ambos lados del vehículo, con 

una separación moderada dado que la cantidad no era excesiva para que ambas llantas pudieran 

atravesarlos (Figura 127). Se permitió evaluar adecuadamente el desempeño de la suspensión 

y la tracción. El vehículo logró superar la prueba con éxito, demostrando un rendimiento 

adecuado en ambas áreas. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 130. Prueba de suspensión y tracción 

 

8.3.4 Aceleración  

Para la prueba de aceleración, se realizó un recorrido a lo largo de un tramo de aproximadamente 

60 metro como se aprecia en la Figura 128, alcanzando un tiempo promedio de 

aproximadamente 3.44 segundos. La prueba se completó con éxito. 

 



 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 131. Prueba de aceleración 

9. Recomendaciones y retroalimentación  

El sistema de dirección del vehículo ha demostrado ser funcional y eficiente en la mayoría de las 

condiciones de prueba. Sin embargo, para mejorar el rendimiento general y reducir el 

deslizamiento momentáneo, se proponen las siguientes mejoras clave: 

- Revisión y mejora de la geometría de dirección: Si bien el diseño de Ackermann es eficiente, se 

puede mejorar aún más con ajustes finos en el ángulo de Caster y la convergencia. Estos ajustes 

permitirán que las ruedas delanteras giren de forma más eficiente, minimizando el deslizamiento 

en giros cerrados y manteniendo una dirección más precisa. 

- Refuerzo de la rigidez del sistema de suspensión y dirección: Mejorar la rigidez de los 

componentes de la suspensión y la dirección (como los brazos de dirección y la cremallera) 

reducirá la flexión y la posible distorsión de la geometría durante las maniobras extremas. Esto 

puede incluir el uso de materiales más fuertes o el refuerzo de las uniones clave. 

- Neumáticos: Ajustar la presión de los neumáticos y elegir neumáticos con un perfil más 

adecuado para mejorar la adherencia lateral, especialmente durante giros a alta velocidad. 

-Optimizar la posición de los elementos del sistema: Para cumplir el radio de giro deseado, la 

posición de los elementos, específicamente de los brazos de dirección es importante, por lo que 

analizar el posible comportamiento del sistema en diferentes configuraciones sería útil. 

Diseño integral en todas las secciones: Mejorar la capacidad de desarrollar un diseño coherente 

y bien sustentado en todas las secciones involucradas podría optimizar el sistema de dirección, 

permitiendo la implementación de más aspectos que favorezcan su funcionamiento. 



 
 

10. Conclusiones   

Se logró completar el diseño y la construcción del sistema de dirección para el vehículo BAJA 

SAE UAM 2024. Sin embargo, no fue posible finalizarlo a tiempo para que el vehículo participara 

en las pruebas dinámicas de la competencia BAJA SAE MÉXICO 2024. El desarrollo del sistema 

se llevó a cabo mediante un proceso exhaustivo de diseño y análisis, con el objetivo de garantizar 

su correcto funcionamiento en las exigentes pruebas de la competencia BAJA SAE. 

Mediante la implementación de la geometría de Ackermann, se logró diseñar un sistema que 

permitiera obtener un radio de giro reducido, adecuado para superar las pruebas de 

maniobrabilidad a las que el vehículo sería sometido en la competencia. La capacidad de radio 

de giro del vehículo fue validada inicialmente analizando las características del sistema piñón-

cremallera adquirido. No obstante, durante las pruebas dinámicas de maniobrabilidad, se 

observó un radio de giro aproximado de 3 metros, lo que representa un error del 60%, 

considerando que el objetivo era alcanzar un radio de giro de 1.2 metros. 

Se logró obtener un ángulo de entrada con un error del 0.925% y un ángulo de salida con un 

error del 49.440%. Estos resultados indican que, aunque los valores son cercanos, aún hay que 

mejorar los puntos de anclaje de las barras de dirección y la longitud de estas para asegurar que 

los valores teóricos se cumplan. 

La diferencia obtenida en el radio de giro teórico y práctico también se puede deber a diversos 

factores como; una mala distribución de peso en el vehículo que difiera con la ideal calculada 

teóricamente pues esto reduce la tracción de las llantas, una mala elección en la configuración 

de la presión de las llantas o una relación de track y wheelbase que no permita cumplir con la 

geometría diseñada. 

Se optó por un diseño con ángulos neutros debido al tiempo limitado disponible para su 

implementación. Sin embargo, esta decisión también se tomó para garantizar un sistema estable, 

ya que una configuración incorrecta de estos ángulos podría haber generado mayores problemas 

en la maniobrabilidad del vehículo. Esto es especialmente relevante considerando que los 

terrenos a los que se enfrenta son irregulares y requieren una configuración precisa para 

asegurar un desempeño adecuado. 

El uso de softwares de simulación como ANSYS, permitió realizar un análisis correcto de los 

elementos del sistema que están más expuestos, para confirmar que estos resistirían las 

condiciones de competencia sin comprometer funcionalidad. Tanto las simulaciones como el uso 

del criterio de Goodman para límites de fatiga fueron de suma importancia para lograr simplificar 

el sistema en comparación a vehículos pasados, en cuanto a número de piezas y sus 

dimensiones. Logrando un sistema más ligero pero funcional. 

Se identificaron los fallos del sistema antes de que el vehículo entrara en funcionamiento, lo que 

permitió corregir los errores de manufactura y ensamblaje. Gracias a estas correcciones, al 

momento de someter el vehículo a las pruebas, el sistema no presentó fallos, permaneció fijo y 

resistió adecuadamente las fuerzas a las que fue sometido. 



 
 

Durante las pruebas, participaron cinco pilotos diferentes, quienes mencionaron que la posición 

del volante les resultó cómoda, a pesar de sus distintas complexiones y estaturas. Esto indica 

que se logró mejorar la ubicación del volante en comparación con vehículos de temporadas 

anteriores. 

Se obtuvo un sistema de dirección con una excelente calidad de respuesta, ya que no presentó 

retrasos en la transmisión del movimiento del volante a las llantas. Además, se logró que el 

sistema no requiriera un sobreesfuerzo por parte del piloto para realizar los giros del vehículo. 

Asimismo, después de realizar las pruebas, no se observó ninguna deformación en los 

componentes, lo que permite concluir que tanto los materiales seleccionados para los soportes 

y elementos, como los métodos de ensamblaje utilizados, fueron adecuados. 
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LETRA LETRA LETRA 

Tamaño de broca en letra 

NC= National Curse  

NS= National Standard  

NF= National Fine 

NPT= National Pipe Theta 



 
 

Apéndice B  

 

Tabla de tolerancias principales  




