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RESUMO

Veiculos de competicao sdo projetados e construidos com a finalidade de obter o melhor
desempenho possivel, 0 que muitas vezes pode-se relacionar diretamente com uma boa relagéo
peso/poténcia do sistema automotivo como um todo. Portanto, engenheiros e projetistas buscam
cada vez mais desenvolver um design 6timo para cada componente do veiculo, de modo a
encontrar a melhor solucdo em termos de resisténcia, desempenho e confiabilidade. O objetivo
deste trabalho foi desenvolver um projeto completo de uma caixa de reducdo a ser
implementada em um veiculo de competicéo tipo Baja, desde sua concepcao basica até o projeto
detalhado do sistema, dimensionar as engrenagens segundo a metodologia proposta pela
AGMA (American Gear Manufacturers Association), dimensionar 0s eixos e chavetas,
desenvolver os modelos detalhados em CAD destes componentes e também da carcaca externa
de blindagem e fixacdo do sistema de transmissdo. Ainda, foi realizada uma otimizacéao robusta
na carcaca do redutor, partindo de uma andlise estrutural do modelo de elementos finitos da
capa simulando o pior cenario possivel de solicitacdo do sistema e, a partir dos resultados,
desenvolvido um modelo de otimizacdo paramétrica levando em consideracdo parametros
incertos com o propdsito de reduzir sua massa total sem comprometer sua resisténcia, além de
determinar o nivel de confiabilidade do sistema, assim, contribuindo para a melhoria da
eficiéncia e do desempenho dinamico do veiculo ao resultar em uma melhor relagédo
peso/poténcia. Neste contexto, a confiabilidade se configura como um fator de suma
importancia, uma vez que o veiculo é submetido a condi¢cbes severas de operacdo durante as
diversas provas da competicdo, culminando em um enduro de resisténcia de 4 horas de duragéo,
onde o veiculo vencedor ¢é aquele que completa 0 maior nimero de voltas, portanto, € crucial
que o sistema seja tanto eficiente quanto confiavel. Por fim, foi possivel obter um sistema mais
confiavel e robusto do que o conjunto utilizado no prototipo anterior. A caixa de reducdo mais
compacta também permitiu a fixacdo dos componentes do trem de forgcas em uma posi¢do mais
baixa se comparado ao projeto antigo, proporcionando reducao da altura do centro de massa do
veiculo e consequentemente maior estabilidade e melhor desempenho dindmico nas provas da
competicdo.

Palavras-chave: Baja. SAE. Caixa de redugdo. Modelagem. Dimensionamento. Engrenagens
retas. Otimizacao robusta.



1 INTRODUCAO
1.1 Justificativa

Dentre os diversos projetos estudantis promovidos pela SAE (Society of Automotive
Engineers), o Projeto Baja, nascido em 1976 na Universidade da Carolina do Sul nos Estados
Unidos, teve seu inicio no Brasil no ano de 1994 e trata-se de um desafio lancado aos estudantes
de engenharia, onde os alunos participantes tém a oportunidade de aplicar na pratica os mais
diversos conhecimentos adquiridos ao longo da graduacéo, ao se depararem com um caso real
de desenvolvimento de um projeto desde a sua concepcdo bésica até a fabricagdo do produto
final, deste modo, contribuindo significativamente em sua preparacdo para o mercado de
trabalho.

Na pratica, os estudantes devem projetar e fabricar um veiculo off-road (fora de estrada)
monoposto para participar nas competicdes académicas que acontecem anualmente nos ambitos
nacional e regional, onde sdo avaliados diversos aspectos técnicos, estratégicos, gerenciais,
dentre outros, sobre o desenvolvimento do projeto e o produto final. A Figura 1.1 apresenta o
veiculo projetado e construido pela equipe Buffalo Baja, que competiu na 26 Competicao Baja
SAE BRASIL.

Figura 1.1 — Prot6tipo da equipe Buffalo Baja na 26 Competicdo Baja SAE BRASIL

Fonte: Do Autor (2021).

Nas competicdes, os prototipos sdo avaliados em diversas provas, estaticas e dinamicas,

onde sdo submetidos a inspecBes de conformidade técnica e seguranca, provas de conforto,



frenagem, aceleracdo, tracdo, dentre outras que imp&em os veiculos a condi¢des severas a fim

de testar sua resisténcia e desempenho.

Dentre os subsistemas principais que compdem o0 prototipo, a transmissdo é aquele
responsavel por transmitir o movimento rotacional do motor para as rodas, fornecendo torque
e velocidade suficientes e de modo eficiente, para que o prot6tipo seja capaz de vencer 0s mais
diversos obstaculos, transpor terrenos acidentados e aclives acentuados, a fim de completar
todas as provas da competi¢cdo com desempenho satisfatorio. Portanto, fica evidente a grande
contribuicdo do sistema de transmissdo para 0 bom comportamento dinadmico do veiculo, uma
vez que a utilidade de uma transmissdo é caracterizada por seu impacto na tragdo disponivel,
no consumo e confiabilidade de combustivel, vida util, niveis de ruido e facilidade de uso do
veiculo (NAUNHEIMER et al., 2011).

O protétipo da equipe Buffalo Baja da Universidade Federal de Lavras, objeto de
pesquisa deste trabalho, é movido por um motor Briggs & Stratton Intek Pro® de 10 HP
acoplado a transmissdo, sendo esta composta por uma CVT (Continuous Variable
Transmission) Polaris P90 acoplada a um redutor que, por sua vez, entrega a poténcia para as

rodas traseiras através de semieixos homocinéticos.

A CVT é o componente responsével por fornecer uma série de relagdes de velocidades
para o veiculo através da variacdo do didmetro de duas polias conectadas por uma correia,
ampliando e reduzindo a velocidade angular e torque de saida do motor. E importante ressaltar
que a reducdo fornecida pela CVT apenas, ndo € suficiente para suprir totalmente a demanda
de torque do veiculo durante as provas. Neste contexto, o redutor cumpre a funcdo de
complementar tal demanda ao receber o torque fornecido no seu eixo de entrada e amplia-lo,

em funcéo das relagdes de engrenamento do sistema (GILLESPIE, 1992).

Uma vez que o funcionamento do sistema se baseia na amplificacéo e distribuicdo de
forcas, todos os componentes devem ser devidamente dimensionados e projetados para suportar
tais solicitacdes, levando em consideracdo as propriedades e caracteristicas dos materiais
envolvidos, as caracteristicas geométricas das pecas, as condi¢fes de operacdo do sistema e
demais critérios especificos de projeto, dos quais ressalta-se a otimizacdo de massa da carcaca

do redutor.

O design leve dos componentes de um veiculo de competicdo é um dos critérios mais
cruciais quando se trata da melhoria de seu desempenho dindmico, porém, a reducdo de material

de um componente como a caixa de reducdo pode vir a reduzir a sua resisténcia e rigidez,



afetando significativamente a propagacéo de ruido, vibracdo e a confiabilidade do sistema,
portanto, a otimizacdo de uma estrutura com geometria complexa como uma caixa de reducao
tem se tornado cada vez mais importante em veiculos de alto desempenho, uma vez que a
otimizacdo estrutural € um método eficaz para encontrar a distribuicdo ideal de material na
estrutura, levando em consideracédo cargas, restricoes e objetivos de otimizagdo (LIANG et al.,
2018).

1.2 Objetivo Geral

Esse trabalho foi elaborado com o objetivo de desenvolver o projeto completo de uma
caixa de reducdo fixa por engrenagens cilindricas de dentes retos (ECDR), bem como a
otimizacdo estrutural da carcaca de blindagem, suporte e fixacdo do sistema, que sera
implementado no segundo protétipo da equipe Buffalo Baja de modo a atender as necessidades

do veiculo nas provas da competic&o.
1.3 Objetivos Especificos

1. Dimensionar os pares de engrenagens cilindricas retas através da metodologia proposta pela
AGMA (American Gear Manufacturers Association). Dimensionar 0s eixos e elementos de

acoplamento;
2. Desenvolver os modelos 3D detalhados dos componentes de transmissao de poténcia;
3. Selecionar rolamentos e retentores compativeis com a aplicacéo do sistema;

4. Modelar a geometria da carcaca do redutor e otimiza-la, considerando parametros incertos.



2 REVISAO BIBLIOGRAFICA
2.1 Sistemas de Transmissao

A funcdo do sistema de transmissdo em um veiculo é converter o torque e rotacdo
disponiveis na unidade de acionamento e entrega-lo para as rodas de modo a atender as
necessidades do veiculo impostas pela estrada, pelo motorista e pelo ambiente. Além da relacéo
direta com o desempenho do veiculo, o sistema de transmissdo também esta fortemente
relacionado a outros fatores muito importantes como confiabilidade, consumo de combustivel,
facilidade de operacdo e seguranca. (NAUNHEIMER et al., 2011).

Para que um veiculo consiga acelerar, desacelerar e até mesmo trafegar a velocidade
constante, ele deve ser capaz de vencer forgas resistivas ao movimento, tais como forgas
induzidas pela resisténcia de rolamento dos pneus, forcas aerodinamicas, gravidade e inércia,
por exemplo (FISCHER et al., 2015). A transmissdo, portanto, deve ser capaz de entregar forca
e poténcia suficientes para as rodas através de relacdes de ampliacdo e reducdo de torque e
velocidade angular provindos do motor de modo a superar as solicitagdes impostas ao veiculo.

Na Figura 2.1, a curva de “poténcia motora constante” é equivalente a poténcia maxima
do motor, que representa a forca trativa maxima disponivel, a qual sé é alcancada quando o
motor atinge a velocidade na qual desenvolve sua poténcia méaxima. As linhas de forga trativa
correspondentes a cada marcha representam a multiplicacdo da curva de torque do motor pela
relacdo de transmissdo da marcha em questdo e deixa evidente a necessidade de fornecer uma
série de relacGes de transmissdo para a operacdo do veiculo (marcha lenta para partida,
otimizando torque, e marcha alta para altas velocidades) e, portanto, a importancia dos sistemas
de transmissdo automotivos (GILLESPIE, 1992).
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Figura 2.1 — Caracteristicas de esforgo trativo x velocidade de uma caixa de transmissao
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Fonte: (GILLESPIE, 1992).

Existem diversos sistemas e mecanismos de transmissdo de poténcia, cada um com suas
vantagens e desvantagens mediante suas aplicacdes. Cada projeto possui demandas e restricdes
especificas e cabe ao engenheiro ponderar e analisar as caracteristicas de cada sistema para
optar pelo mais adequado.

2.1.1 Transmissdo de Poténcia no Protétipo Baja

Toda a poténcia fornecida pelo motor do veiculo sera transmitida até as rodas através de
uma combinacdo em série de uma transmissdo continuamente variavel (CVT) - que permite o
motor trabalhar nas condi¢des ideais de carga — conectada a uma caixa de reducao fixa composta
por engrenagens cilindricas de dentes retos, responsavel por ampliar o torque fornecido pela

CVT e fornecer o torque adicional ideal requerido pelo veiculo.

A CVT é um tipo de transmissdo por correias, sendo composta por duas polias, uma
motora e uma movida gue possuem diametros variaveis e sdo mantidas a uma distancia fixa. O
sistema de CVT se enquadra na categoria de acionamentos limitados ao atrito, sendo assim, seu
desempenho dindmico e capacidade de transmissao de torque dependem significativamente das
caracteristicas de atrito entre o material das polias e da correia (SRIVASTAVA; HAQUE,
2009).
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Resumidamente, a polia acionadora (ou motora, que é acoplada ao motor) é composta
por um prato movel e outro fixo que servem de base para a correia, um sistema de pesos
centrifugos e uma mola, que, em conjunto, controlam a abertura e fechamento dos pratos da
polia conforme a rotagdo do motor. A polia acionada (ou movida), por sua vez, € composta
também por um prato fixo e outro mdvel e uma mola que atua no sentido de impedir o

afastamento entre os pratos.

Com o movimento de afastamento e aproximacao dos pratos os diametros das polias sao
alterados e, consequentemente, é alterada a relagdo de transmissao, podendo ser uma relacéo de
reducdo de velocidades, (para situagfes com maior demanda de torque) como representada na
Figura 2.1 onde o diametro da polia motora é menor que o da polia movida, ou uma relacdo de
ampliacdo de velocidades, onde o didmetro da polia motora € maior que o da movida e 0 eixo

de saida apresenta maior velocidade que o de entrada.

Figura 2.1 — CVT Polaris P90 — Prot6tipo da equipe Buffalo Baja, 2018.

Fonte: Do Autor (2021).

A relacdo de reducdo maxima fornecida pela CVT apenas, ndo é suficiente para fornecer
para as rodas todo o torque que o veiculo necessita, portanto, faz-se necessaria a adi¢do de um
sistema de reducdo adicional que ampliara o torque final de saida da CVT, de modo a entregar
um valor ideal de torque para que o veiculo apresente desempenho satisfatério nas provas da

competicao.

Os sistemas de reducdo mais empregados em veiculos do tipo Baja séo as caixas de
reducdo por engrenagens, uma vez que esse tipo de transmissao possui vantagens muito
importantes se comparado a um sistema de transmissdo por correntes levando em conta a

aplicacdo em um veiculo de pequeno porte e que deve trafegar em estradas de terra e lama.
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Dentre as vantagens, o sistema de reducdo por engrenagens que tenha sua relagcéo de
transmissao equivalente a de um sistema por correntes, apresenta uma razdo de compactagao
bem maior de seus componentes, 0 que resulta em um menor espaco Necessario para sua
instalacdo, sendo este um quesito altamente desejavel em um veiculo da categoria Baja, que
possui limitacdo de espaco dado o seu tamanho reduzido. Ademais, vale também destacar a
menor frequéncia de manutencdo demandada, uma vez que 0s componentes da caixa de reducéo
ficam completamente selados e protegidos por uma carcaca que os isola de impurezas do
ambiente altamente contaminante caracteristico das pistas das competi¢des, e também mantém

todo o 6leo dentro do sistema, garantindo lubrificacdo 6tima e continua durante a operacao.
2.1.2 Eixos e Chavetas

Eixos sdo elementos de maquina utilizados em diversas aplicacfes onde ha transmissao
de movimento rotacional e torque entre componentes. Em geral possuem secdes transversais
circulares nas quais sdo acoplados outros elementos de transmissdo de poténcia, tais como
engrenagens, polias, catracas, dentre outros, que acionardo outros eixos, transmitindo
movimento rotativo. H& também casos em que o eixo é fixo, onde 0 mesmo ndo atua
diretamente na transmisséo do movimento, podendo ser analisado e projetado como uma viga

de secdo circular.

As solicitagbes em um eixo rotativo podem ser basicamente de dois tipos: forcas
torcionais em funcdo da transmissdo de torque, ou esforcos de flexdo devido as cargas
transversais resultantes de engrenagens, polias ou catracas acopladas ao eixo e reacdes de apoio
em seus mancais. Cada um desses esforcos ainda pode ser classificado como alternado, repetido
ou pulsante, dependendo se as cargas sdo constantes ou variam com o tempo, deste modo, é
imprescindivel que em um projeto de eixo deve-se considerar a ocorréncia de falha por fadiga
do material (NORTON, 2013).

Outro fator importante a ser avaliado em projetos de eixos, € a existéncia de
concentradores de tensdo tais como, entalhes, ressaltos e rebaixos necessarios para a devida
acomodacdo e fixacdo de mancais, engrenagens, polias, anéis retentores, chavetas, dentre

outros, alguns deles representados na Figura 2.2.



Figura 2.2 — Elementos de transmisséo de poténcia e concentradores de tensao em eixos.
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Fonte: (NORTON, 2013).

Um dos principais elementos de fixacdo e acoplamento utilizados em eixos séo as
chavetas. Estas, sdo definidas pela ASME como “uma parte de maquinaria desmontével que,
guando colocada em assentos, representa um meio positivo de transmitir torque entre o eixo e
o cubo” (NORTON, 2013). Sdo componentes de simples instalacdo e possuem padronizacdo
de seu tamanho em relacéo ao didmetro do eixo, podendo apresentar diferentes formas, como
por exemplo, chavetas paralelas (de secdo quadrada ou retangular), afuniladas (conicas) e

chavetas Woodruff (meia-lua), exibidas na Figura 2.3.
Figura 2.3 — Tipos de chavetas.

g
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T
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H plana

Fonte: (NORTON, 2013).

No projeto de dimensionamento de chavetas, deve-se analisar 2 modos de falha: por
cisalhamento e por esmagamento. Nos casos em que o torque atuante na chaveta varia com o
tempo, assim como nos projetos de eixos, também deve-se considerar a falha por fadiga do
material. Por ser um componente relativamente barato e de facil reposicdo, as chavetas séo
geralmente dimensionadas com um coeficiente de seguranca inferior aos demais componentes
do sistema de transmissdo, de modo que ela falhe antes no caso de uma sobrecarga, atuando

como um elemento fusivel e impedindo que componentes mais caros sejam danificados.



14

2.1.3 Engrenagens

Engrenagens sdo elementos rigidos de transmissdo cuja funcdo é transmitir torque e
velocidade angular entre eixos. Existem variados tipos de engrenagens para as mais diversas
aplica¢des, sendo altamente padronizadas quanto a geometria e tamanho do dente, a Figura 2.4
ilustra alguns dos tipos de engrenagens. Engrenagens cilindricas e conicas, de dentes retos,
helicoidais e engrenagens sem-fim, sdo os principais tipos de engrenagens mais comumente
utilizados, sendo mais ou menos indicadas em funcéo da aplicacdo e requisitos de projeto como,
por exemplo, gerag&o de ruido, orientagdo dos eixos de transmisséo (paralelos ou ndo), fator de
compactacao do sistema, etc.

Dentre todos os tipos, as engrenagens cilindricas de dentes retos (ECDR) sdo as mais
simples. Possuem dentes paralelos ao eixo de rotacdo, portanto, transmitindo movimento
através de eixos paralelos entre si. Engrenagens helicoidais apresentam dentes inclinados em
relacdo ao eixo de rotacdo, caracteristica que implica em uma distribuicao de esforcos tanto na
direcdo axial quanto radial, diferentemente da anterior, que distribui os esforcos de
engrenamento apenas radialmente. Além disso, devido ao engrenamento mais gradual entre
dentes, produzem menos ruido em relacdo as ECDR e podem ser aplicadas em situacfes em
gue os eixos ndo sdo paralelos entre si. As engrenagens conicas por sua vez, possuem dentes
gue podem ser retos ou espirais (hipoidal), fabricados em superficies conicas e sdo utilizadas
em aplicacdes onde os eixos de rotacéo se interceptam (SHIGLEY; BUDYNAS; NISBETT,
2011).

Figura 2.4 — Tipos de engrenagens.

b) Q)

Fonte: Do Autor (2021).
Para o projeto em questdo, serdo utilizadas engrenagens cilindricas de dentes retos dado
a sua simplicidade associada a um baixo custo e baixa complexidade de fabricagdo. Outro fator
importante na escolha deste tipo de engrenagem além de suportarem grandes relacdes de
transmissao € o fato de que os esforcos de engrenamento se ddo apenas nas direcoes radiais, 0

que facilita o projeto de mancais (CHILDS, 2014).
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A terminologia dos dentes de engrenagens retas e a geometria de contato de um par de
engrenagens sdo ilustrados nas Figuras 2.5 e 2.6, respectivamente.

Figura 2.5 — Nomenclatura do dente de engrenagem.
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Figura 2.6 — Geometria de contato e angulo de pressdo dos dentes de engrenagem.
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Onde o angulo de presséo (¢) é definido como o angulo entre a linha de agdo (normal
comum) e a direcdo da velocidade no ponto de referéncia (primitivo) e sdo padronizados valores
de 14,5°, 20° e 25°. A circunferéncia de referéncia é a circunferéncia da engrenagem na qual
encontra-se 0 ponto de contato dos dentes e as circunferéncias de referéncia de um par de

engrenagens se tangenciam em um ponto denominado ponto de referéncia (primitivo).

O passo diametral (Pp) € um pardmetro muito importante, caracteristico do sistema
imperial, e € a razdo entre 0 numero de dentes e o didmetro primitivo, sendo expresso em

namero de dentes por polegada. O médulo (m) por sua vez, é o reciproco do passo diametral no



16

sistema internacional, sendo o indice de tamanho de dente. As Figuras 2.7 e 2.8 ilustram a

relagdo entre Pp e m com o tamanho do dente.

Figura 2.7 — Representacao do tamanho do dente em funcdo do passo diametral.

Fonte: (NORTON, 2013)

Figura 2.8 — Representacdo do tamanho do dente em fungdo do maédulo.

050810 15 20 2.5 3.0 4.0 6.0 Module

Fonte: (CHILDS, 2014)

2.1.4 Mancais de Rolamentos

Sistemas e conjuntos mecanicos como as transmissdes veiculares possuem componentes
que transmitem forcas e rotacionam em altas velocidades e é importante que 0 minimo de
energia seja dissipado para que a transmissdo de poténcia entre 0s elementos do sistema seja
eficiente. Estes componentes também devem permanecer rigorosamente posicionados entre si,
mantendo relacBes de movimento precisas para garantir o correto funcionamento do conjunto.
Neste contexto, 0s mancais de rolamento (doravante denominados simplesmente rolamentos)
cumprem a funcao de suportar 0s eixos e suas respectivas cargas e a0 mesmo tempo oferecer

minima resisténcia a0 movimento para maximizar a eficiéncia do sistema.

Existe uma grande variedade de rolamentos para as mais diversas aplicacdes e, de modo
geral, pode-se classificar um rolamento em funcéo da direcdo das cargas que ira suportar - radial
ou axial - e, quanto a forma dos elementos rolantes, podendo ser esferas ou rolos (cénicos ou

cilindricos), e apresentam uma grande variedade de configuracdes dentro destas divisdes.
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Nas Figuras 2.9 e 2.10 séo apresentados alguns dos principais tipos e variacOes de

mancais de rolamentos existentes.

Figura 2.9 — Classificacdo de rolamentos de esferas.
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Fonte: (NORTON, 2013)

Figura 2.10 — Classificacdo de rolamentos de rolos.
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Fonte: (NORTON, 2013)

Dentre inimeros tipos disponiveis, os rolamentos de esferas de carreira simples sdo 0s

mais representativos, sendo utilizados em uma extensiva gama de aplicacGes. Possuem

construcdo relativamente simples, visando suportar primordialmente cargas radiais embora

também permitam apoio de certa carga axial em ambos os sentidos.



18

Quanto a sua construgdo, os mancais de rolamento podem ser abertos como na Figura
2.11, ou dispor de blindagem e vedagéo, que garantem a boa lubrificacdo dos elementos rolantes
e da pista, bem como impedem que detritos e sujidades contaminem o lubrificante e causem
danos e desgaste excessivo nos componentes. Os rolamentos de esferas apresentam baixo nivel
de ruido e vibracdo além de baixo torque de atrito, sendo indicado para aplica¢cdes com altas
velocidades de rotacdo. Para casos em que as cargas radiais sao muito elevadas os mancais de
rolos apresentam vantagem, dada a sua maior area de contato entre os rolos e a pista, contudo,
rolamentos deste tipo ndo suportam cargas radiais (SHIGLEY; BUDYNAS; NISBETT, 2011)

Figura 2.11 — Construgdo de um mancal de esferas.
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Fonte: (SHIGLEY; BUDYNAS; NISBETT, 2011)

Em uma situacdo em que o sistema esteja em perfeitas condi¢des de lubrificacdo, a vida
uatil de um mancal é basicamente determinada pelo tempo que o material levara até a fadiga
superficial traduzido em nimero de revolucdes, podendo ser estendido seu uso além deste
ponto, onde apresentara niveis crescentes de ruido e vibragdo até a fratura do elemento rolante,

inutilizando-o.

Um pardmetro muito importante relacionado a vida de um rolamento e utilizado no
processo de selecdo de mancais é denominado vida Lio, que pode ser traduzido no nimero de
revolugdes (ou tempo de trabalho do rolamento em determinada velocidade de rotagdo) onde
espera-se que 90% dos mancais de uma amostra aleatoria submetidos as cargas de projeto,
atingirdo ou superardo sem apresentar falhas, e o oposto também é verdade para os 10%
restantes (NORTON, 2013).
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2.1.5 Carcaga da Caixa de Reducéo

Como previamente exposto, a caixa de reducdo desenvolvida neste trabalho sera
aplicada a um veiculo “off-road”, o qual ira trafegar primordialmente em terrenos e ambientes
com detritos e contaminantes de diversos tipos, como areia, agua, lama, pedras, etc. Neste
cenario, a carcaga da caixa de reducdo se trata de uma estrutura que servira de base para o
posicionamento de todos os elementos do sistema, a qual devera suportar todos os esforcos
intrinsecos a transmissdo de poténcia entre os pares de engrenagens, bem como possiveis
solicitacOes externas advindas de componentes conectados direta ou indiretamente com a caixa
de reducdo como, por exemplo, os eixos homocinéticos que transferem o torque de saida do
redutor para as rodas. Além da funcdo estrutural, a capa também cumpre a funcédo de blindar o
conjunto contra os contaminantes presentes no ambiente, mantendo o fluido lubrificante

contido no sistema e livre de impurezas.

Conforme Naunheimer et al. (2011), a estrutura da carcaca de uma caixa de transmissao

deve possuir algumas caracteristicas essenciais, a saber:

Absorcao das forcas e momentos operacionais;
Alta rigidez para garantir o posicionamento exato dos eixos e engrenagens;

Boa capacidade de conducdo e radiacao térmica;

Y V V V

Facilidade de instalacdo e remocao;
> Alta resisténcia associada a baixo peso.

2.2 Otimizacao Estrutural

Grande parte dos problemas de engenharia podem ser modelados por equacfes
diferenciais ordinarias (EDOs) e equacdes diferenciais parciais (EDPs). Porém, nem sempre
essas equacOes apresentam solucdo analitica conhecida. Nestes casos, solugdes numeéricas, que
se aproximam da solugdo analitica, sdo necessarias. O metodo dos elementos finitos (MEF)
consiste de varios métodos numéricos para a solugdo de problemas descritos por EDOs e EDPs
e limitados por condicBes de contorno. E responsabilidade do engenheiro avaliar as solucdes
encontradas através deste método, verificar as simplificacdes utilizadas e os erros associados a
este tipo de solucdo (LOGAN, 2007).

No MEF o dominio do problema é dividido em sub-regides de geometrias mais simples,
como triangulos, quadrados, tetraedros e cubos. Desta forma, um problema complexo de ser
resolvido é dividido em problemas mais simples que estdo conectados entre si. As regides

delimitadas pelos vértices (ndés) possuem um tamanho definido, e por isso sdo chamadas de
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elementos finitos, ao contrario dos elementos infinitesimais utilizados no célculo diferencial e
integral. Os elementos finitos sdo conectados entre si por determinados pontos, chamados de
nos. O conjunto formado por todos os elementos finitos e nds é chamado de malha. Nos
problemas estruturais, busca-se determinar as tensdes, deformacdes e deslocamentos de um
corpo submetido a forgas externas ou deslocamentos impostos. Dentro da &rea da mecéanica séo
realizadas anélises estaticas, dindmicas e analises modais (LOGAN, 2007).

Muitos dos problemas de engenharia podem ser solucionados através do método dos
elementos finitos, onde deseja-se obter uma solucdo étima de operacgéo e performance. Segundo
Silva (2009), a solucdo para problemas de otimizacdo estrutural consiste na aplicacdo de
métodos matematicos de busca sistematica e racionalizada de uma solucdo 6tima para um
determinado problema. Na pratica, o objetivo da otimizacéo estrutural é encontrar os valores
ideais para os parametros de interesse de modo a obter o melhor design possivel, alinhado com
as metas e restri¢es do problema.

A busca pelo design 6timo de estruturas data de muito tempo atréas, e o proprio conceito
de otimizacao estrutural foi aplicado por Maxwell no ano de 1872, na busca do projeto de uma
ponte que utilizasse 0 minimo de material possivel e que suportasse as cargas sem que houvesse
falha. Utilizando-se de conceitos e equacgdes da teoria da elasticidade, seu objetivo foi calcular
0 campo de tensGes atuantes na estrutura, dados os carregamentos e apoios. A partir da solucéo,
as direcOes das tensdes principais seriam correspondentes as areas submetidas apenas a esfor¢os
normais, e Maxwell sugeriu conceitualmente que o design 6timo corresponderia a uma
combinacéo de trelicas que se alinhassem com as dire¢cdes dessas tensdes, resultando em uma
estrutura que utilizaria menos material do que as projetadas pelos métodos entdo tradicionais
de dimensionamento (SILVA, 2009).

Apesar dos primeiros estudos sobre otimizacdo terem surgido hd mais de um século, 0s
métodos numéricos foram muito pouco desenvolvidos até que, em meados do século XX com
0 advento da computacédo de alto desempenho, o desenvolvimento e emprego destes métodos
em problemas mais complexos e de real aplicabilidade se tornaram viéveis e cada vez mais
estimulados (RAO, 2009).

Um problema de otimizacdo consiste basicamente de uma funcdo objetivo, que
representa o parametro de interesse a ser otimizado, minimizando ou maximizando-o, das
restricbes de otimizacdo, ou seja, limites impostos & solugdo que deseja ser obtida, e das

variaveis de projeto. Em diversos problemas de otimizacdo de componentes mecanicos como
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engrenagens por exemplo, deseja-se obter uma peca final com a menor massa possivel (fungéo
objetivo) que seja submetida a um determinado limite méximo de tensdo mecanica (restri¢éo).
As variaveis de projeto, por sua vez, sdo os parametros que se pode modificar afim de atingir o
objetivo da otimizacao, como por exemplo as dimensdes da peca, posicao de furos, etc (SILVA,
2009).

Sé&o diversos 0s métodos de otimizacao existentes e ndo ha um Unico metodo ideal para

encontrar a solucéo 6tima de todos os problemas.
2.2.1 Otimizacdo Paramétrica

Esta abordagem permite uma otimizagdo mais seletiva, onde utiliza-se dos parametros
geométricos do componente, basicamente das suas dimensdes ou das razdes entre elas, de modo
que a topologia da peca ndo € alterada, somente o seu aspecto (TYFLOPOULOS; STEINERT,
2020). O objetivo aqui € encontrar os valores ideais para 0s parametros de interesse, de modo

a obter a solugdo 6tima alinhada com a funcéo objetivo e as restrigdes do problema.

A otimizacdo estrutural de um componente mecéanico, especialmente quando este é
aplicado em veiculos, objetiva a obtencdo de um design final robusto e resistente cuja massa
seja a menor possivel, pois um menor peso do veiculo se traduz em um impacto direto e positivo
sobre sua performance e eficiéncia do consumo de combustivel. Em termos de otimizagéo
paramétrica, a massa e o nivel de tensdo maximos do componente, por exemplo, podem compor
0s parametros de interesse do problema tanto na forma de restri¢des ou limites, como no proprio

objetivo a ser atingido.
2.3 Incertezas em Componentes Mecanicos

O projeto de qualquer sistema de engenharia demanda uma garantia de sua
confiabilidade e todos os métodos de dimensionamento descritos até aqui se baseiam em
abordagens deterministicas, onde presume-se que 0s parametros envolvidos possuem valores

exatos e bem definidos.

Na realidade, incertezas de diversas naturezas - carregamentos, propriedades do material
e variacOes dimensionais decorrentes dos processos de fabricagdo, por exemplo - sempre
estardo presentes nos problemas de engenharia e os métodos tradicionais utilizam-se de fatores
de seguranca, que sdo adotados numa tentativa de mitigar o efeito das incertezas afim garantir
certo nivel de confiabilidade do sistema mesmo com algumas variagdes nos parametros de

projeto. Contudo, tais fatores de seguranga ndo séo quantitativamente atrelados a influéncia das
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diferentes variaveis de projeto e suas incertezas e ndo fornecem uma medida quantitativa da

real margem de seguranca (ARORA, 2007).

Para contabilizar os efeitos das incertezas de forma a possibilitar uma analise
quantitativa da confiabilidade de um sistema, diferentes métodos probabilisticos tém sido
desenvolvidos para possibilitar a obtencao de um design robusto que seja minimamente sensivel
ao efeito de variacBes dos parametros de projeto devido as incertezas e, portanto, apresente

elevado grau de confiabilidade.
2.4 Otimizagdo Robusta com Efeito das Incertezas

Como abordado na segéo anterior, as incertezas associadas aos parametros de projeto,
caso ndo sejam avaliadas e contabilizadas, podem reduzir significativamente o fator de
seguranca dos componentes. Como resultado do processo de otimizacdo deterministica, 0s
componentes estruturais sdo levados para uma configuracdo muito proxima ao seu estado
limite, onde os efeitos das incertezas se tornam cada vez mais significativos com a reducgéo da

margem de seguranga.

Neste contexto, a metodologia robusta visa obter o design 6timo através de uma
abordagem probabilistica, utilizando-se de ferramentas numéricas que permitem calcular a
probabilidade de falha, a exemplo dos métodos de superficie de resposta, utilizados para obter
uma aproximacao das respostas mecanicas do componente através da elaboracdo de um meta-
modelo do sistema estrutural que reflete o seu comportamento real (TSOMPANAKIS;
LAGAROS; PAPADRAKAKIS, 2008).

Na prética a superficie de resposta trata-se de uma expressdo analitica composta por
polindbmios quadraticos, 0s quais mostram-se adequados para obter aproximacoes localizadas
de sistemas estruturais. O problema computacional estd em encontrar os coeficientes
polinomiais que resultem em uma superficie de resposta assertiva na previsdao do
comportamento mecanico do sistema estrutural. Uma vez determinados os coeficientes, a
probabilidade de falha pode ser calculada através da superficie de resposta ao invés do modelo
mecanico em si, o qual geralmente consiste em um modelo de elementos finitos que demanda
um alto custo computacional para ser resolvido se comparado com a solugédo pelo método da
superficie de resposta (TSOMPANAKIS; LAGAROS; PAPADRAKAKIS, 2008). Embora a
solucdo por meio da superficie de resposta forneca uma abordagem mais eficiente em termos

de custo computacional, é importante atentar-se para a qualidade da superficie obtida, de modo



23

que a solucdo fornecida por ela seja fiel aos resultados obtidos através da solu¢do do modelo de

elementos finitos e de fato represente 0 comportamento mecanico com acuracia.

Na Figura 2.12 ¢é apresentado um exemplo de uma superficie de resposta do coeficiente

de seguranca de uma das se¢des da carcaca em funcdo de dois carregamentos atuantes.

Figura 2.12 — Superficie de Resposta
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Fonte: Do Autor (2021).
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3 MATERIAL E METODOS
3.1 Apresentacdo Geral da Metodologia Empregada no Projeto

O presente trabalho parte de um valor de redugdo de velocidade pré-definido que se
mostrou satisfatorio nos prototipos anteriores projetados e construidos pela equipe Buffalo Baja
da Universidade Federal de Lavras e propde uma nova concepg¢ao para o sistema de transmissédo
do veiculo, que anteriormente utilizava-se de um sistema de reducao por correntes e coroas e

passara a ser por engrenagens cilindricas retas.

Para tal, inicialmente foi elaborado um projeto conceitual do redutor que resultou em
um design preliminar da disposicdo dos componentes do sistema. Alguns parametros
geomeétricos iniciais foram definidos, como por exemplo, 0os comprimentos dos eixos e as
posicdes de acoplamento das engrenagens, para possibilitar os calculos de dimensionamento
destes componentes através de processos iterativos, até a obtencdo dos valores ideais mediante

0 emprego dos métodos que serdo descritos nas secdes a segulir.

Com os componentes de transmissdo de poténcia dimensionados, foram desenvolvidos
os seus modelos 3D detalhados e também da carcaca do redutor, a qual foi posteriormente
exportada para o0 ambiente CAE, onde o modelo de elementos finitos foi elaborado e submetido
a uma andlise do tipo estrutural estatica, aplicando as restricbes nos suportes de fixa¢do no
chassi e as forcas nos alojamentos dos rolamentos. Os resultados da andlise estrutural
alimentaram o método de otimizacdo paramétrica objetivando a reducdo da massa final da
carcaga. O componente otimizado foi entéo validado considerando as incertezas relacionadas
aos carregamentos e, por fim, algumas melhorias foram adicionadas visando facilitar o processo

de manutencédo. Na Figura 3.1 é apresentado 0 esquema da metodologia empregada.

Figura 3.1 — Fluxograma geral do projeto
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Fonte: Do Autor (2021).
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3.2 Dimensionamento do Sistema de Transmissao
3.2.1 Dimensionamento das Engrenagens Cilindricas de Dentes Retos

Com a demanda de torque do veiculo definida e considerando a poténcia maxima
fornecida pelo motor e a relacdo de reducdo maxima da CVT utilizada, pode-se estabelecer a
relacdo Otima de 7,2:1 que o redutor deve fornecer para que o veiculo possua a capacidade
trativa almejada para o veiculo tipo Baja, objeto de estudo deste trabalho. Optou-se por utilizar
um sistema escalonado em dois estagios com relacdes de reducgdo idénticas com pares de
engrenagens de 19 e 51 dentes, afim de obter o valor de relacdo de reducdo pré-estipulada, onde
cada estagio contribuirda com uma relacdo de aproximadamente 2,7:1. A justificativa para o
escalonamento em 2 estagios se da devido a necessidade de um sistema compacto, uma vez
que, para realizar a reducdo em somente um estagio (apenas um par de engrenagens)
demandaria engrenagens muito resistentes e, portanto, muito maiores. A curva de torque x
rotacdo do motor utilizada para os célculos é exibida a seguir. Todos os calculos foram
realizados considerando a pior situacdo de solicitacdo do sistema, ou seja, quando o0 motor
entrega torque maximo, que é aproximadamente 18,7 N.m para a caixa de reducao, conforme
apresentado na Figura 3.2, fornecida pelo fabricante do motor empregado no protétipo do

veiculo Baja da Universidade Federal de Lavras.

Figura 3.2 - Curva de Torque x Rotacdo do motor
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Fonte: Adaptado de CASER; SERAPHIM, 2014.

As geometrias dos dentes de engrenagens séo altamente padronizadas, devido a isso,
métodos de dimensionamento de engrenagens foram desenvolvidos e aperfeicoados levando
em consideracdo dados experimentais e tedricos, como por exemplo, 0 método da AGMA —
(American Gear Manufacturers Association), conforme padrdo 2001-B88 (NORTON, 2013).

A distribuicdo de forcas entre um par de dentes engrenados se da exatamente no ponto

de referéncia, ilustrado na Figura 3.3 e o vetor de forga W atua diretamente ao longo da linha
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de acdo no angulo de presséo, podendo ser decomposto em 2 componentes, W; e W, nas
direcOes tangencial e radial respectivamente.

Figura 3.3 - Forcas no pinhdo e na engrenagem em um par acoplado.

/ w,

R
linha de Wk

agio

T o,
\ ”{ ponto de
f referéncia

W

.

engrenagem
R, W, ) w,
pinhiio /
Sa -
{( qJ .f:n
; linha de
: W, R
W Fn 1 agdo AN

Fonte: (NORTON, 2013).
Em um par de engrenagens, a razdo da velocidade angular My € igual a raz&o entre os

raios primitivos das engrenagens de entrada e saida.

M, = Lext — 4 Tint (3.1)

Wint T Text

O parametro que representa a relacdo entre o didmetro primitivo d (sobre o qual atuam
as forcas do engrenamento) de uma engrenagem e seu numero de dentes N é chamada de

maodulo, no sistema métrico:
d
O reciproco do médulo no sistema inglés € o passo diametral pq, que é dado por:
N
Pa =7 (3.3)

Neste caso, o didmetro de referéncia d da engrenagem é dado em polegadas. Definido o
diametro primitivo € possivel obter os esforcos tangenciais e radiais nas engrenagens através

das formulas 3.4 e 3.5.

W, =- (3.4)
Sendo T o torque transmitido pela engrenagem, e r 0 seu raio primitivo.
W, = W, - tan(®) (3.5)

Onde ¢ é o &ngulo de pressdo dos dentes. Deste modo, a forga resultante Fr sera:
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Wt
Fr = cos(@) (3'6)

A partir da forca resultante, é realizado o calculo das tensdes atuantes sobre a
engrenagem. Sendo elas: tensdo de flexdo e de superficie. A equacgdo 3.7 que determina a tenséo

de flexdo on, € dada por:

WePg  kgk
5, = WiPa ka

e kskski (3.7)

O termo F é a largura da face da engrenagem, J é o fator geometrico de resisténcia de
flexdo, a Figura 3.4 apresenta um diagrama da AGMA para obtencéo de J para diferentes razdes
de engrenamentos. O eixo horizontal corresponde ao nimero de dentes da engrenagem que se

deseja obter o valor de J, enquanto na vertical estdo os proprios valores de J.

Figura 3.4 — Fatores geométricos J para engrenagens de dentes retos.

- — Adendo do pinhao 1,000
o Adendo da coroa 1,000
)
0,60 ] 0,60
< ]
o
-
0,55 g3 1000 0,55
§E 170
s 85
0,50 2 50 0,50
35
~ 25
g 17
g 045 < 1 \ § 0,45
\E Cremalheira geradora 1 passo o]
Nimero de dentes na
8
g 0.40 | engrenagem acoplante 040
=
0,35 0,35
0,30 0,30
025 Carga aplicada na ponta do dente 0.25
0,20 0,20

12 15 17 20 24 30 35 40 4550 60 80 125 275

Némero de dentes para o qual o fator geométrico & desejado
Fonte: (SHIGLEY; BUDYNAS; NISBETT, 2011)

Os fatores Ka, Ky, Ky, Ki, Km e Ks sdo modificadores relacionados as condi¢des de

aplicacdo e operacdo da engrenagem. Os calculos necessarios para a obtencéo de tais termos

serdo expostos a seguir. Uma aproximagao para a largura da face F, recomendada pela AGMA,

é dada em funcéo do passo diametral Pq, através da equacao 3.8.

F=2 (3.8)

Pg
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Esta aproximacéo pode variar dentro de um intervalo Pi <F< ;, de acordo com o
d d
tipo de projeto.
O fator Km é funcéo direta de F, extraido da tabela exibida na Figura 3.5.

Figura 3.5 — Fatores K de distribuicdo de carga.

Largura da face

in (mm) K,
<2 (50) 1,6
6 (150) 1.7
9 (250) 1,8
=20 (500) 2,0

Fonte:(NORTON, 2013).

O fator dindmico Ky leva em conta os chamados "erros de transmisséo™ causados por

impactos e vibracgdes, e é calculado de acordo com a equacao 3.9.

K, = (A:‘JV_t)B (3.9)

Onde V: € a velocidade da linha de passo de engrenamento. A e B séo adimensionais, e

sdo calculados conforme as equacdes 3.10 e 3.11.

A=50+56(1—B) (3.10)

_ /
B =82=W" a6 <0, <11 3.11
—p »

Sendo Qv um termo relacionado a qualidade de fabricagdo da engrenagem, seus valores

sdo dados conforme a Figura 3.6.



Figura 3.6 — Qv para diferentes aplicacOes

Aplicacao 0,
Acionador do tambor do 3-5
misturador de cimento
Forno de cimento 5-6
Acionadores de fresa de aco 5-6
Selecionador de milho 5-7
Guindaste 5-7
Prensa de esmagamento 5-7
Esteira de mineragao 5-7
Maquina de fabricagao de 6-8

caixa de papel

Mecanismo do medidor de gas  7-9

Furadeira de baixa poténcia 7-9
Maquina de lavar roupas 8-10
Prensa de impressao 9-11
Mecanismo de computador 10-11
Transmissao de automaoveis 10-11

Fonte: (NORTON, 2013).
O fator de aplicacdo, Ka leva em consideracdo as maquinas motora e movida, ou seja, 0
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sistema gerador e o utilizador do torque. Alguns valores de Ka sugeridos pela AGMA

encontram-se dispostos na Figura 3.7.

Figura 3.7 — Convencgdes AGMA para Ka

Maquina movida

Maquina motora Uniforme Choque moderado Choque severo
Uniforme (motor elétrico, 1,00 1,25 1,75 ou mais
turbina)

Choque leve (motor multi- 1,25 1,50 2,00 ou mais
cilindros)
Choque médio (motor de um 1,50 1,75 2,25 ou mais

unico cilindro)

Fonte: (NORTON, 2013).

O fator Kg é referente & espessura de borda. Como as engrenagens utilizadas no projeto

sdo de disco solido (ndo possuem bordas), Kg = 1. O fator de tamanho Ks também foi igualado

a 1, pois as engrenagens apresentam tamanhos usuais. Por fim, o fator de ciclo de carga, K,

também foi considerado 1, pois no projeto ndo ha a presenca de engrenagens intermediarias

(localizadas entre duas outras engrenagens) sujeitas a mais ciclos de tensdo por unidade de

tempo.

Ja o calculo das tensGes atuantes na superficie do dente da engrenagem é realizado a

partir da equagédo 3.12.
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Wi CaCm
FId C,

o. = C, CsC; (3.12)

Esta equacdo difere do calculo das tensdes de flexdo apenas pelos termos Cp, Ct, 1 e d,
que serdo apresentados adiante. Os outros fatores Ca, Cm, Cy, Cs sd0 iguais a Ka, Km, Ky, Ks,

respectivamente.

O termo | refere-se ao fator geométrico de superficie, obtido através da equacéo 3.13.

(3.13)

Os parametros pp e pg SA0 0S raios de curvatura dos dentes do pinhdo e engrenagem,
respectivamente, ¢ € o angulo de presséo e dp € o didmetro de referéncia (primitivo) do pinhao.
O sinal = leva em conta engrenamentos externos ou internos. Deve-se utilizar o sinal superior

para engrenamentos externos em todas as expressoes relacionadas.

Os raios de curvatura dos dentes sdo calculados a partir a geometria do engrenamento

de acordo com as equacdes 3.14 e 3.15.

1+xp) 2
oo = (1 +222)" = (5 c059)* — Zcos (314)
pg = Cseng + p,, (3.15)

Sendo pa 0 passo diametral, rp 0 raio de referéncia do pinhdo, C a distancia entre os
centros do pinhdo e engrenagem e Xp € 0 coeficiente do adendo do pinhdo. Para dentes
padronizados, de profundidade completa, Xp = 0.

O coeficiente elastico C, € uma propriedade do material selecionado, que é calculado

através da equacao 3.16.

P= | s (3.16)
T

Onde E, e Eq sdo, respectivamente, os modulos de elasticidade para o pinhdo e a

engrenagem, e vp e vg SA0 0S respectivos coeficientes de Poisson.

Apbs calculadas as tensdes de flexdo e superficie, é necessario determinar os limites a
fadiga do material para estes tipos de solicitacdes. Por fim, calcula-se o coeficiente de seguranca

do par de engrenagens. Alguns valores de resisténcia a fadiga por flex&o (Sy°) e fadiga de
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superficie (Sy’) publicados pela AGMA podem ser encontrados nas Figuras 3.8-a e 3.8-b a

sequir.
Figura 3.8-a — Dureza Brinell e Sqy’ de alguns materiais para engrenagens
Resisténcias a fadiga de flexdo S,.da AGMA para selecdo de materiais para engrenagem*
Resisténcia a
E 2 fadiga de flexio
Classe Designacio o, A Yoot et 0
Material AGMA do material Tratamento térmico Dureza superficial minima psix10’ MPa
Ago A1-A5 Endurecimento completo <180 HB 25-33  170-230
Endurecimento completo 240 HB 31-41  210-280
Endurecimento completo 300 HB 36-47 250-325
Endurecimento completo 360 HB 40-52 280-360
Endurecimento completo 400 HB 42-56 290-390
Endurecimento por chama ou indugio Tipo A padronizado 50-55 HRC ~ 45-55 310-380
Endurecimento por chama ou indugdo Tipo B padronizado 22 150
Cementagio por carbono e 55-64 HRC 55-75 380-520
endurecimento superficial
AlSI 4140 Nitretado 84,6 HR15N' 34-45 230-310
AlSI 4340 Nitretado 83,5 HR15N 36-47 250-325
Nitroliga 135M  Nitretado 90,0 HR15N 38-48 260-330
Nitroliga Nitretado 90,0 HR15N 40-50 280-345
2,5% Cromo Nitretado 87,5-90,0 15N 55-65 380-450
Fonte: (NORTON, 2013).
Figura 3.8-b — Dureza Brinell e Stc” de alguns materiais para engrenagens
Resisténcias a fadiga de superficie 5.’ da AGMA para selecdo de materiais para engrenagem*
Resisténcia a fadiga
de flexio
Classe Designacdo
Material AGMA do material Tratamento térmico Dureza superficial minima  psi x 10’ MPa
Aco A1-A5 Endurecimento completo <180 HB 85-95  590-660
Endurecimento completo 240 HB 105115  720-790
Endurecimento completo 300 HB 120-135 830-930
Endurecimento completo 360 HB 145-160 1000-1100
Endurecimento completo 400 HB 155-170 1100-1200
Endurecimento por chama ou indugdo 50 HRC 170-190 1200-1300
Endurecimento por chama ou indugio 54 HRC 175-195 1200-1300
Cementagdo por carbono e 55-64 HRC 180-225 1250-1300
endurecimento superficial
AlISI 4140 Nitretado 84,6 HR15N' 155-180 1100-1250
AlSI 4340 Nitretado 83,5 HR15N 150-175 1050-1200
Nitroliza 135M  Nitretado 90,0 HR15N 170-195 1170-1350
Nitroliza Nitretado 90,0 HR15N 195-205 1340-1410
Cromo 2,5% Nitretado 87,5 HR15N 155-172 1100-1200

Fonte: (NORTON, 2013)

Os valores publicados pela AGMA para resisténcia a fadiga por flexdo e fadiga de
superficie sdo, na verdade, valores parcialmente corretos de resisténcias a fadiga, ja que foram
gerados com pecas apropriadamente dimensionadas tendo a mesma geometria, acabamento
superficial, etc., que as engrenagens a serem projetadas. Sendo assim, deve-se aplicar fatores

de correcdo que dependem das condicdes da aplicacdo das engrenagens.

A equacdo 3.17 permite o calculo de correcdo para a resisténcia a fadiga de flexao das

engrenagens.
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L g (3.17)

Sfb - KTKR

St € a resisténcia a fadiga de flexdo publicada pela AGMA, como definido acima. St €

aresisténcia corrigida, e os fatores K sdo modificadores para levar em conta condigGes diversas.

O fator K. é relacionado ao numero de ciclos (N) que a engrenagem deve realizar de
acordo com o projeto e pode ser calculado de acordo com a equagéo 3.18.
K, = 6,1514N 01192 (3.18)

O fator Kr refere-se a temperatura em que a engrenagem ird operar. Para aplicacdes em

até 250 °F, Kt pode ser posto igual a 1. Nas demais aplicaces, utiliza-se da equacao 3.19.

Ky = 22TF (3.19)

620

Onde Tr € a temperatura em graus Fahrenheit.

Por fim, Kg € o fator de confiabilidade, e é extraido da Tabela 3.1:
Tabela 3.1 — Convencdes de Kr da AGMA

Fator Krda AGMA
Confiabilidade

% KR
90 0,85
99 1,00
99,9 125
99,99 150

Fonte: (NORTON, 2013)

A correcdo do valor de resisténcia a fadiga de superficie se da através da equacao 3.20.

__CiCy
- CrCr

Ste Sper (3.20)

Stc' € a resisténcia a fadiga de superficie ndo corrigida e St € a resisténcia corrigida. Os
fatores Ct e Cr sédo idénticos, respectivamente, a Kt e Kgr, e podem ser determinados como
descrito na secdo anterior. O fator de vida C. tem 0 mesmo propdsito que K., mas é dado por

uma equacao diferente. Cn € o fator da razdo de dureza para resisténcia a crateracao.
C, = 1,4488N 0023 (3.21)

Finalmente, obtidos os valores de tensdes de flexao e superficie atuantes e os limites de
resisténcia do material corrigidos para vida em fadiga, é possivel calcular os coeficientes de

seguranga contra falha por flexao e falha de superficie conforme as equacdes 3.22 e 3.23.
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N, = SGL: (3.22)
N, =3 (3.23)

Todo o equacionamento previamente exposto para o dimensionamento de engrenagens
cilindricas de dentes retos foi devidamente modelado utlizando-se do software MatLab® com o
proposito de automatizar o processo iterativo de célculos, permitindo que seja utilizado pela
equipe posteriormente em novos prototipos.

3.2.2 Dimensionamento de Eixos

No projeto de eixo, deve-se considerar as tensdes calculadas localmente em diversos
pontos de interesse, com base nos carregamentos conhecidos e nas se¢des transversais relativas
aos pontos selecionados. Para calcular as tensdes de flexdo é necessario conhecer os momentos

atuantes no eixo.

Além das forcas atuantes, outros fatores importantes que devem ser considerados em
projetos de eixo séo os fatores de entalhe e concentradores de tensédo em fadiga para flexéo e
torcdo, Kr e Kgs respectivamente, calculados a partir da sensibilidade ao entalhe (g) e o

concentrador de tensdes estatico (Ky), a partir das equacdes 3.24 e 3.25.

Kr=1+q(K,— 1) (3.24)
Krs =1+ q(Kes — 1) (3.25)
Onde g é dado por:
1
= 3.26
q 1+% ( )

O pardmetro r € o raio do entalhe, e a é a constante de Neuber, quer podem ser obtidos
através da Tabela 3.2:



Tabela 3.2 — Constante de Neuber para agos.

Sut (ksi) Va (in%5)
50 0,130
55 0,118
60 0,108
70 0,093
80 0,080
90 0,070

100 0,062
110 0,055
120 0,049
130 0,044
140 0,039
160 0,031
180 0,024
200 0,018
220 0,013
240 0,009

Fonte: (NORTON, 2013).
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As Figuras 3.9-a e 3.9-b ilustram as relagBes geomeétricas utilizadas nos célculos dos

Ki’s para carregamentos de flexdo e torcao.

Figura 3.9-a — Célculo de K; para eixo circular de rebaixo arredondado sob flexao.

K,

3,0
2.8
2,6
24
22

2,0

T ' f ; _
LN | r ;
T by
TN —( % "\
MW Dra=60 T q
NRANY ¥ [
RRRARY 30 T M M
\\AARANRY, 20 7
\\RARN AR wezg 1,50
RANRANARIQY 120
ARRNAN®_ (N 110
AN 1,05
ANNN NN D% 1,03
\\ T ’
\
- L
0,05 0,10 0,15 0,20 0,25
r/d

Fonte:(NORTON, 2013).

0,30

’ b
K, = Al —
! (d]

onde:

D/d

A

b

6,00
3,00
2,00
1,50
1,20
1,10
1,07
1,05
1,03
1,02
1,01

0,87868
0,89334
0,90879
0,93836
0,97098
0,95120
0,97527
0,98137
0,98061
0,96048
0,91938

-0,33243
-0,30860
-0,28598
-0,25759
-0,21796
-0,23757
-0,20958
-0,19653
-0,18381
-0,17711
-0,17032
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Figura 3.9-b — Célculo de Kys para eixo circular de rebaixo arredondado sob tor¢éo.

3.0 T T T b
28 \\ i r * ] K, = A(é)
2,6 \\ (: m_(y) 4 onde:
24 1\ T —‘f 1
T\ D d 1 brd A b
22 A 200 0,86331 -0,23865
1\ D/d= 20 ,
K, 20 AR\ d=2, 1.33  0,84897 -0,23161
\\\\\\ = s 120 0,83425 —0,21649
1.8 4+— A g 90337 —-0.12692
3 T 1,09 0090337 —-0,12692
16 VNN
N ~Z 1.20
N S 1,09
1.4
S — 1
1.0 :l
0 0,05 0.10 0.15 0.20 0,25 0.30
r/d

Fonte: (NORTON, 2013).
Quanto ao limite de fadiga do material, para acos que possuem uma resisténcia a tracdo
menor que 200 kpsi (1400 MPa), é utilizada uma estimativa conforme a equacéo 3.27.

Ser = 0,55, (3.27)
Onde S¢” e Sy sdo os limites de fadiga do material e de resisténcia a tragéo,

respectivamente.

Uma série de fatores de correcdo para o limite de fadiga do material deve ser aplicada
considerando condicdes de operacdo tais como o tipo de carregamento, tamanho do eixo,
confiabilidade, temperatura de operacdo, condi¢cdo de acabamento superficial, resultando na
equacao 3.28.

Se = CearregCtamanho Csuperf CtempCeonfSe’ (3.28)

Por fim, calculados todos os parametros supracitados, deve-se estabelecer um
coeficiente de seguranca Nt adequado para 0 projeto, e entdo através da equacao de projeto
3.29, pode se determinar um diametro de eixo para qualquer combinacdo de carregamento de

flexd@o e torcdo nos pontos de interesse, considerando que nao ha nenhuma forca axial atuante:

1/3

32N¢ \/(KfMa)z"'%(KfSTa)z \/(Kmem)z'i'%(Kfsme)z
T Sf + Sut

(3.29)
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Ma e Mm sdo respectivamente os valores das componentes alternante e média do
momento atuante, e Ta e Tm SA0 as componentes alternante e média do torque atuante no eixo.

St e o limite de fadiga corrigido do material e Sut € o limite de resisténcia a tragdo do material.

3.2.3 Dimensionamento de Chavetas
As falhas em chavetas ocorrem em dois modos: falha por cisalhamento e por
esmagamento. Em um projeto de chaveta para eixo, a forca média aplicada sobre ela pela

engrenagem é a mesma que atua sobre o eixo, W;=F.

A tensdo de cisalhamento atuante sobre a chaveta é dada pela forca sob a area de
cisalhamento Acis que, por sua vez, é calculada através do produto da largura pelo comprimento

da chaveta, conforme a equacéo 3.30.

- _F
xy - Acis

(3.30)

No caso de falha por esmagamento, a tensdo média de compressdo é calculada pela

equacdo 3.31.

F

(3.31)

g, =
x Aesm

Onde F é a forca aplicada e a area de esmagamento € a area de contato entre o lado da
chaveta e 0 eixo ou o cubo. No caso de uma chaveta quadrada, Aesm Sera sua meia-altura vezes

seu comprimento.
Na Tabela 3.3 sdo apresentadas algumas padronizagdes de chavetas quadradas.

Tabela 3.3 - Dimensdes padrdo de chavetas quadradas

Diametro do Diametro do Largura x altura
eixo (in) eixo (mm) da chaveta (mm)

0,875 <d<1,250 17 <d<22 6 X6

1,250 <d < 1,375 22 <d=<30 8x7

1,375 <d < 1,750 30 <d<38 10x8

1,750 <d <2,250 38 <d=<44 14x9

Fonte: Adaptado de Norton, 2013.
As variaveis de projeto disponiveis para o dimensionamento de chavetas sao apenas seu
comprimento e o nimero de chavetas por cubo, uma vez que o didmetro do eixo no assento é
que determina sua largura, que por sua vez determina a sua altura (penetracdo no cubo). A

chaveta deve servir como um elemento fusivel, ou seja, ela deve falhar antes de qualquer outro
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elemento do sistema, prevenindo que elementos mais caros como eixos e engrenagens sofram

sobrecarga e sejam danificados.

Para determinar o coeficiente de seguranca da chaveta para fadiga por cisalhamento,
deve-se calcular as tensdes equivalentes de Von Mises para as componentes de torgéo
alternantes e médias, atraves das equagdes 3.32 e 3.34.

0y =+ 0% + 0% — 0,0, + 372, (3.32)
Om = /0% + 0f — 0,0y + 373, (3.33)
1
Nf = H (334)
Se  Sut

As tensdes normais nas direcdes X e y sdo nulas, contabilizando apenas a contribuicéo
da tensdo cisalhante zxy. Na equacdo 3.34, Nt é o coeficiente de seguranca a fadiga e Sut € 0

limite de ruptura do material.

Para o modo de esmagamento, o coeficiente de seguranca para falha é dado pela equacéo

3.35.
Ny =~ (3.35)
Omax = F;";“ (3.36)

Sendo Sya tensdo de escoamento do material e Frn e Fa sdo as forcas média e alternante,

respectivamente.

3.2.4 Selecdo de Rolamentos

A classifica¢do de mancais ocorre de acordo com sua vida Util, expressa em nimero de
revolucBes. O parametro mais utilizado na selecdo de mancais é a chamada vida L1o, que € um
resultado estatistico de uma analise de falha em mancais. Quando se espera que 10% de uma

amostra aleatdria de mancais falhe sob determinada carga de projeto, € obtido o valor de Lio.

A carga dinamica béasica de classificacao (C) também é um valor de referéncia na selecao
de mancais rolantes, sendo utilizado no célculo da vida Lio. Segundo Norton (2013), é definida

como "a carga que dara uma vida de 1 milh&o de revolugdes a pista interna™.

Atraves de diversos testes realizados pelos fabricantes, convencionou-se aequagédo 3.37

para determinar a Lio para mancais de esferas.
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Lo = (&) (3.37)

Onde, L1o é a vida em fadiga expressa em milhdes de revolugdes, P é a carga constante
aplicada e C é a carga dindmica bésica de classificacao para o mancal especifico que é definida
pelo fabricante e publicada para cada mancal nos catadlogos de mancais (NORTON, 2013). Na
Figura 3.10 é apresentado um recorte de um catélogo da fabricante NSK, contendo uma série

de rolamentos de diferentes dimensfes e seus parametros constitutivos.

Figura 3.10 — Catalogo para selecdo de mancais de elementos rolantes.

T

$D + —t dd +—t +— +—t + 6D,
Blindado Vedacdo sem Vedagdo com  Com Ranhura para Com Anel
7z Contato Contato Anel de Retencao de Retengao
W DD - DDU N NR
Dimensoes Gapacidade de Garga Basica Fator | Limite de Rotagao (rpm) Wiinaio dls Erlbimie
(mm) (N) {kgf} .
Graxa Oleo
d D B r G Cor G Coo | fo | fo09 o, Aerto Mberto  Blindado  Vedado
min. V- W DDU z
25 37 7 03 4500 3150 455 320 | 16,1 | 18000 10000 22000 6805 ZZ VvV DD
42 9 03 7 050 4550 715 460 | 15,4 | 16000 10000 19000 6905 ZZ VV DDU
47 8 03 8850 5600 905 570 | 15,1 | 15000 — 18000 16005 — — —
47 12 06 10 100 5 850 1030 595 | 14,5 | 15000 9500 18000 6005 ZZ VV DDU
52 15 1 14 000 7 850 1430 800 | 139 ] 13000 9000 15000 6205 ZZ VV DDU
62 17 1.1 20600 11200 2100 1150 13,2 | 11000 8000 13000 6305 ZZ VV DDU
28 52 12 06 12 500 7400 1270 785 | 145 | 14000 8500 16000 60/28 ZZ VV DDU
58 16 1 16 600 9 500 1700 970 | 13,9 | 12000 8000 14000 62/28 ZZ VV DDU
68 18 1.1 26700 14000 2730 1430 12,4 ] 10000 7500 13000 63/28 ZZ VV DDU

Fonte: Catalogo Geral NSK Rolamentos, p. B10.

3.3 Modelagem da Carcaca

O material escolhido para a fabricacdo deste componente foi a liga de aluminio 7075-
T6, devido a seu baixo peso especifico que contribuirad para um componente mais leve, aliado
a elevados niveis de resisténcia mecanica para suportar os esfor¢os dos engrenamentos.
Ademais, o material também apresenta boa condutividade térmica para melhor resfriamento do
conjunto e boa usinabilidade, uma vez que o componente serd concebido para ser fabricado
através de fresagem em centros de usinagem computadorizados devido a sua geometria

complexa.

O formato geral da estrutura da carcaca foi modelado em fungdo dos seus pontos de

ancoragem no chassi do veiculo e de um espaco minimo ao redor das engrenagens e de seus
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respectivos eixos considerando os didmetros externos das rodas dentadas e da distancia entre
centros dos pares engrenados. A Figura 3.11 representa o esboco inicial do perfil de
envelopamento do sistema, onde as linhas continuas representam o limite externo, e as linhas

tracejadas, o limite interno.

Figura 3.11 — Esboco dos perfis interno e externo da carcaca

L.

Fonte: Do Autor (2021).

3.4 Otimizacado

Neste momento o objeto de estudo da otimizacdo sera a carcaca do redutor, que se
configura como um componente chave para o funcionamento correto do sistema como um todo,
uma vez que possui as funcbes de suportar todos os esforcos dos engrenamentos e manter todos
0s componentes rigidamente posicionados e fixados, além de garantir a estanqueidade do

sistema para que ndo haja perda de 6leo devido a vazamentos na junta.

O esquema de projeto desenvolvido partiu do modelo 3D que foi posteriormente
exportado para o ambiente CAE. No pré-processamento foram definidos os parametros
geométricos que serdo alvos da otimizacdo, o material com suas propriedades fisicas e
mecanicas e, por fim, foi gerada a malha de elementos finitos. Entdo, um modelo de anélise
estrutural foi elaborado com as forgas atuantes e as condi¢des de contorno pertinentes, as quais

serdo apresentadas adiante.

Objetivando a reducdo de massa sem alterar a forma geral da carcaca, a espessura da
parede externa foi a &rea selecionada para realizar a remoc¢&o de material e obter um componente

final com melhor relagdo entre resisténcia e peso. Para isso, foi adaptada uma geometria na
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parede interna, de modo que mantivesse uma estrutura para o alojamento do rolamento e
permitisse a reducgdo da espessura da parede. Essa geometria foi entédo utilizada para gerar dois
parametros geométricos denominados “profundidade de remocdo de material” e “espessura

parede alojamento™, 0S quais se configuram como as variaveis de interesse da otimizacao.

A Figura 3.12 apresenta 0 modelo 3D parametrizado desenvolvido no SolidWorks® apds
ser exportado para o ambiente CAE do software ANSYS® Workbench, o qual primeiramente
foi submetido a uma analise estrutural estatica, onde as forc¢as calculadas no dimensionamento
das engrenagens foram aplicadas nos alojamentos dos rolamentos (faces em vermelho) e as
condigdes de contorno aplicadas aos furos dos suportes projetados para fixar a caixa de reducgéo

no chassi do veiculo (faces azuis).

Figura 3.12 — Cargas e restricbes impostas sob a carcaca.

0,000 0,050 0,100 (m)
I .

0,025 0,075

Fonte: Do Autor (2021).

A malha foi elaborada utilizando-se de elementos tetraédricos de dez nds com
refinamento nas regides de aplicacdo das forcas, nos suportes de fixagdo da caixa de reducéo e
na parede em que sdo alojados os rolamentos. O refinamento foi realizado alterando-se o
tamanho dos elementos nas regifes de interesse até a obtencdo de resultados consistentes e a
convergéncia do modelo. Os pontos de ancoragem foram definidos como tipo “Fixed Support”,
restringindo qualquer movimento transversal ou rotacional sob os 3 eixos. As cargas foram
definidas como tipo “Bearing Load”, aplicadas nas faces cilindricas dos alojamentos dos

rolamentos, decompostas em suas componentes X e Y, resultantes das reacdes dos apoios dos
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eixos. Vale ressaltar que ndo h& qualquer tipo de carregamento axial atuando, uma vez que as

engrenagens cilindricas retas apenas distribuem as forcas do engrenamento nas dire¢des radiais.

Como pode ser verificado na Figura 3.13, a solucdo da primeira simulacdo executada
no lado direito da carcaga resultou em um valor de tensdo equivalente de VVon-Mises maximo
de 14,56 MPa no alojamento do rolamento do eixo de saida (indicado pela seta) e tensdo média
de 2,36 MPa. Ja para a outra metade, ilustrada na Figura 3.14, os valores de tensdo maxima e
média foram de 14,29 Mpa e 2,15 MPa, respectivamente. Visto que o valor de tensdo maxima
se encontra muito abaixo da tenséo limite de escoamento de 460 MPa do material, verificou-se
que os componentes estdo superdimensionados e, portanto, sera possivel otimizar sua massa e

ainda manté-los dentro de niveis satisfatorios de seguranca.

Figura 3.13 — Campo de tensdes da carcaga submetida aos esfor¢os do engrenamento (lado
direito).

27/09/2021 13:08

1,4565e7 Max
1,2948e7
1,1331e7
9,7138e6
8,0967e6
64795¢6
4,8623e6
3,2452¢6
1,628e6

10822 Min

0,100 (m)

0,025 0,075

Fonte: Do Autor (2021).
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Figura 3.14 - Campo de tensdes da carcaga submetida aos esforgos do engrenamento (lado
esquerdo).

1,2711e7
1,11237
9535526
7,9478¢6
636016
4,7724e6
3,1847:6
1,507¢6

9350,8 Min

X
0,100(m) ®
I S
0,025 0,075
v

Fonte: Do Autor (2021).

Finalmente, o problema de otimizacdo foi abordado através do método sistematico
Design of Experiments (DOE), onde é gerada uma amostragem do dominio de projeto de forma
a viabilizar a elaboracdo de um modelo estatistico (superficie de resposta), que seja capaz de
prever as repostas de um determinado design em funcdo das variacbes nos parametros de
entrada. A ideia principal do DOE é de distribuir as amostras uniformemente pelo espaco
amostral de modo que o modelo estatistico tenha baixa incerteza associada a estimativa do
modelo, ou seja, alta precisdo na previsdo das respostas.

Como a espessura inicial da parede da carcaca é de 10mm, os limites inferior e superior
para variacdo dos parametros de entrada foram definidos entre 0,5mm e 8,0mm para
“profundidade de remog¢do de material”, e entre 5,0mm e 10mm para “espessura parede
alojamento”. A definigdo desses limites é importante para limitar o campo de variagdes dos
parametros afim de garantir geometrias viaveis e também reduzir o nimero de amostras para

diminuir o custo e tempo computacional na amostragem e solucéo.

O modelo esquematico das analises previamente descritas é exibido na Figura 3.15.
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Figura 3.15 — Modelo esquemaético do fluxo de simulacBes para a otimizacéo.

- A - B
1 il = Static Structural
2 @ Geometry v 2 & engreeringData v
> 3 |5 Parameters N 3 | Geometry v a
Geametry 4 ﬁ Model v 4
5 @ setp v 4
6 | @ Soluton v 4
7 @ Resits v 4
> 8 [pd Parameters
Static Structural
| W
(pd Parameter Set
- c
' cepore e commtn |
2 | 1 Design of Experiments v .
3 _ﬂ,ﬂespnrtseﬂl.rhce v 4
4 & Optimization <

Response Surface Optimization
Fonte: Do Autor (2021).
Com a superficie de resposta estabelecida, 0s objetivos da otimizacdo foram definidos
como: 1. Minimizar a massa; 2. Manter o nivel de tensdo abaixo de 240 MPa (50% da tensdo

de limite eléstico do material).
3.4 Incorporacao das Incertezas

O valor do torque méximo fornecido pelo motor utilizado nos célculos de
dimensionamento foi deterministicamente obtido através do catalogo do fabricante, contudo,
testes empiricos ndo foram executados para avaliar sua a real magnitude. Sendo assim, existem
incertezas associadas aos valores reais das forgas atuantes sobre as engrenagens e demais

componentes do sistema.

Para contabilizar os efeitos das variagdes na magnitude dos esforcos atuantes na
otimizacdo robusta da carcaga, 0s modelos probabilisticos para modelagem estocastica dos

parametros incertos foram desenvolvidos baseados no Principio da Maxima Entropia.

Segundo Scinocca e Nabarrete (2020), o Principio da Maxima Entropia consiste em
maximizar a entropia do sistema utilizando-se das informacdes disponiveis, assim, a Funcéo

Densidade de Probabilidade (FDP) dos parametros incertos pdde ser obtida consistentemente
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com os dados disponiveis e com a fisica do problema. Tal principio é formulado da seguinte

maneira:

“Dentre todas as distribui¢bes de probabilidade que satisfazem as restricdes impostas

pelas informacGes disponiveis, selecione aquela que maximize a entropia”.

Para a presente analise dos efeitos dos parametros incertos, foi considerado o efeito de
+/- 20% na variagdo da magnitude dos carregamentos com distribuigdo uniforme. A partir da
determinacdo da FDP dos parametros incertos foi possivel realizar a analise da propagacao das

incertezas.
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4 RESULTADOS E DISCUSSOES
4.1 Sistema de Transmissao

A geometria e disposic¢ao final dos componentes da caixa de reducdo desenvolvida no
software SolidWorks® ¢ apresentada nas Figura 4.1 e 4.2. O sistema serad completamente vedado
e a lubrificacdo funcionara por banho parcial de 6leo SAE 80W90, proprio para caixas de
cambio automotivas. Os desenhos técnicos detalhados de todos 0os componentes desenvolvidos
estdo contidos no Apéndice A.

Figura 4.1 — Renderizacdo da vista explodida da caixa de reducédo projetada.

Fonte: Do Autor (2021).

Figura 4.2 — Modelo 3D final da caixa de reducdo (vista superior dos componentes internos)

Fonte: Do Autor (2021)
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4.1.1 Engrenagens

O material escolhido para a fabricacdo das engrenagens foi o ago 1045 devido a seu
baixo custo, aliado a satisfatérios niveis de resisténcia mecanica para esta aplicacdo, boa
usinabilidade e temperabilidade, além da disponibilidade nos fornecedores da regido na qual
serdo adquiridos.

As Tabelas 4.1 e 4.2 relnem os resultados obtidos através da rotina computacional
implementada no software MatLab® para o dimensionamento das engrenagens (Apéndice B).
A razdo de engrenamento resultante foi de 2,68:1 para cada estagio do redutor, totalizando uma

ampliacdo total de 7,2 vezes o torque fornecido para o sistema.

Tabela 4.1 — Resultados do dimensionamento do 1° par de engrenagens.

Pinhéo 1 Coroal
N° dentes 19 N° dentes 51
Modulo 2,5 Modulo 2,5
Diametro Ext. 52,5 mm Diametro Ext. 132,5mm
Largura Face 30 mm Largura Face 30 mm
Tensdo Flexdo 37,2 kpsi Tensdo Flexdo 30,6 kpsi
Tensdo Superficie 177 kpsi Tensdo Superficie 108 kpsi
Coef. Seg. Flexdo 1,99 Coef. Seg. Flexdo 2,34
Coef. Seg. Superficie 1,34 Coef. Seg. Superficie 2,20

Fonte: Do Autor (2021).

Tabela 4.2 — Resultados do dimensionamento do 2° par de engrenagens.

Pinhéo 2 Coroa 2
N° dentes 19 N° dentes 51
Modulo 3,0 Modulo 3,0
Diametro Ext. 63,0 mm Diametro Ext. 158,9 mm
Largura Face 36 mm Largura Face 36 mm
Tensdo Flexdo 54,9 kpsi Tensdo Flexdo 45,2 kpsi
Tensdo Superficie 215 kpsi Tensdo Superficie 132 kpsi
Coef. Seg. Flexdo 1,42 Coef. Seg. Flexdo 1,67
Coef. Seg. Superficie 1,13 Coef. Seg. Superficie 1,86

Fonte: Do Autor (2021).
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4.1.2 Eixos

O projeto dos eixos foi executado utilizando-se da equacdo de projeto para eixos (eg.
3.29), através da qual foi possivel obter os valores de diametro minimos para 0s eixos nos
pontos de interesse. Determinados os didmetros, os valores calculados foram entéo
normalizados para as medidas comerciais de rolamentos, respeitando os valores minimos

resultantes do dimensionamento e entdo modelados no SolidWorks®.

O material selecionado para o projeto dos eixos foi 0 aco 4340, devido a suas
caracteristicas como elevada temperabilidade e alta resisténcia, apresentando valores de
resisténcia maxima a tracdo que podem superar 1700 MPa a depender do tratamento térmico
aplicado (NORTON, 2013).

4.1.2.1 Eixo de Entrada

As Figuras 4.3, 4.4-a, 4.4-b e 4.5 ilustram, respectivamente, o esquema dos suportes e
carregamentos atuantes no eixo, o diagrama de esforcos cortantes nos planos YZ e XZ e 0
diagrama de momento fletor, que fornecem os dados de entrada para o dimensionamento do
componente, cujo resultado pode ser verificado na Figura 4.6. As forcas representadas por uma
seta triangular séo esforcos radiais, ja as setas com formato de losango tratam-se de esforcos de

torgéo.

Figura 4.3 — Esquema representativo do eixo de entrada com as cargas e suportes.

Fonte: Do Autor (2021).
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Figura 4.4-a — Diagrama de esforgos cortantes no plano YZ (eixo de entrada).
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Fonte: Do Autor (2021).
Figura 4.4-b — Diagrama de esforgos cortantes no plano XZ (eixo de entrada).
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Fonte: Do Autor (2021).
Figura 4.5 — Diagrama de momento fletor (eixo de entrada).
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Fonte: Do Autor (2021).
Figura 4.6 — Resultado do dimensionamento do eixo de entrada.
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Fonte: Do Autor (2021).
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4.1.2.2 Eixo Intermediério

Os esforcos atuantes no eixo intermediario sdo unicamente resultantes do torque e das
componentes radial e tangencial das forcas transmitidas entre os pares de engrenagens e a
Figura 4.7 ilustra o0 esquema de carregamentos e apoios. Os esforgos cortantes e momento fletor
sdo apresentados nas Figuras 4.8-a, 4.8-b e 4.9, respectivamente. Os valores dos diametros

minimos sao exibidos na Figura 4.10.

Figura 4.7 — Esquema representativo do eixo intermediario com as cargas e suportes.

Fonte: Do Autor (2021).

Figura 4.8-a — Diagrama de esforcos cortantes no plano YZ (eixo intermediério).
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Fonte: Do Autor (2021).
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Figura 4.8-b — Diagrama de esforcos cortantes no plano XZ (eixo intermediario).
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Fonte: Do Autor (2021).

Figura 4.9 — Diagrama de momento fletor (eixo intermediario)

150

145,059
100 — - -
50 ! -
i . . . . , . . . . .
50

I
100

(Nm]

Comprimento [mm]

Fonte: Do Autor (2021).

Figura 4.10 — Resultado do dimensionamento do eixo intermediario.
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Fonte: Do Autor (2021).
4.1.2.3 Eixo de Saida

Devido a uma restricdo de projeto, para fins de acoplamento com 0s eixos
homocinéticos, este componente deverd se estender muito além da carcaca do redutor,
implicando em um grande comprimento de eixo. Portanto, para minimizar as deflexdes optou-
se por adicionar mais 2 mancais, externos a caixa de reducéo, que serdo parafusados na estrutura
do chassi do veiculo e servirdo como suportes extras para o eixo. O esquema das forgas

aplicadas e dos suportes séo exibidos na Figura 4.11, as Figuras 4.12-a e 4.12-b apresentam 0s
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esforgos cortantes nos planos YZ e XZ, o diagrama de momento fletor € mostrado na Figura
4.13 e os valores minimos de didmetro sdo apresentados na Figura 4.14.

Figura 4.11 — Esquema representativo do eixo de saida com as cargas atuantes e suportes.

Fonte: Do Autor (2021).

Figura 4.12-a — Diagrama de esforcos cortantes plano YZ (eixo de saida).
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Fonte: Do Autor (2021).
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Figura 4.12-b — Diagrama de esforcos cortantes plano XZ (eixo de saida).
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Fonte: Do Autor (2021).
Figura 4.13 — Diagrama de momento fletor (eixo de saida).
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Figura 4.14 — Resultado do dimensionamento do eixo de saida
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Fonte: Do Autor (2021).
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4.1.3 Chavetas

A escolha para 0 material das chavetas foi 0 aco 1020. As secdes transversais (largura
X altura) foram determinadas a partir do didmetro do eixo em que Se encontram através da
Tabela 3.3. A Tabela 4.3 apresenta as dimensdes resultantes das chavetas bem como os
coeficientes de seguranca obtidos através da rotina de calculos implementada no MatLab®.

Tabela 4.3 — Resultado do dimensionamento das chavetas

Engrenagem Diametro do eixo  Secdo transversal — Comprimento  Coeficiente
de [mm] largura x altura [mm] de
referéncia [mm] Seguranca
Pinhdo 1 22 6X6 15 1,5103
Coroa 1 30 8x7 25 1,5730
Pinhdo 2 30 8x7 20 1,2584
Coroa 2 35 10x8 35 1,3538

Fonte: Do Autor (2021)

O comprimento das chavetas foi determinado de modo a resultar em um coeficiente de
seguranca inferior ao coeficiente de seguranca das suas respectivas engrenagens, deste modo,
caso ocorra alguma sobrecarga no sistema que ndo tenha sido considerada no dimensionamento,
as chavetas servirdo como elementos fusiveis, apresentando falha antes das engrenagens e,
portanto, protegendo todos os demais componentes do sistema e evitando maiores danos e

prejuizos.
4.1.4 Rolamentos e Retentores

Os rolamentos foram selecionados com base nos valores dos esforcos cortantes atuantes
nas secdes em que se encontram e também nos valores normalizados dos diametros obtidos

para 0s eixos nos pontos de interesse.

Determinou-se a utilizacdo de rolamentos rigidos de esferas de uma carreira, segundo
catalogo da fabricante SKF, sdo capazes de suportar significativas cargas radiais e axiais, além
de exigirem pouca manutencdo. A Figura 4.15 apresenta a disposic¢ao dos rolamentos no sistema

de transmisséo.
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Figura 4.15 — Representagao dos posicionamentos dos rolamentos.
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Fonte: Do Autor (2021).

Para os assentos do eixo de entrada e intermediario, foi possivel utilizar o mesmo
rolamento, com a mesma dimensao de furo, de modo a simplificar o projeto da carcaca onde 0s
rolamentos serdo acoplados bem como a manutencdo do sistema quanto a substituicdo dos
rolamentos. O modelo escolhido foi 0 62/22-2RS1 e corresponde aqueles coloridos em azul na
Figura 4.15. Suas especificacgdes, retiradas do site do fabricante podem ser conferidas na Figura
4.16, onde d representa diametro nominal do furo, D o didmetro externo, B a largura do

rolamento e C, a carga dindmica bésica de classificacao.

Figura 4.16 — Especificagdes rolamento SKF 62/22-2RS1

f=— B

rq

" C 14 kN

d 22 mm

DDy ——1 dd D 50 mm
B 14 mm

Fonte: Adaptado de: https://www.skf.com/binaries/pub45/Images/0901d19680416a2b-
10000_2-PT-BR---Rolling-bearings_tcm_45-121486.pdf, p.324, acesso em 17/09/2021 as 12:38.

Para o eixo de saida, o rolamento encontrado com o didmetro interno mais proximo do
diametro calculado para o eixo foi 0 modelo 6007-2RZ e suas especificacOes estdo dispostas na
Figura 4.17.


https://www.skf.com/binaries/pub45/Images/0901d19680416a2b-10000_2-PT-BR---Rolling-bearings_tcm_45-121486.pdf
https://www.skf.com/binaries/pub45/Images/0901d19680416a2b-10000_2-PT-BR---Rolling-bearings_tcm_45-121486.pdf
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Figura 4.17 - Especificagdes rolamento SKF 6007-2RZ
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Fonte: Adaptado de: https://www.skf.com/binaries/pub45/Images/0901d19680416a2b-
10000_2-PT-BR---Rolling-bearings_tcm_45-121486.pdf, p.326, acesso em 17/09/2021 as 12:38.
Os retentores, utilizados para prover estanqueidade nas regides dos eixos de entrada e

de saida, foram determinados com base no diametro dos eixos e o0 modelo selecionado foi o

“HMSS5 V” com construcao externa em metal, revestida por borracha.

No eixo de entrada sera utilizado um retentor nas medidas 22x32x7 e no eixo de saida
serdo utilizados 2 retentores nas medidas 35x45x7, onde as dimensdes correspondem, nesta

ordem, ao didmetro interno, didmetro externo e espessura em milimetros.
4.1.5 Carcaca

Para viabilizar a montagem dos componentes internos, a estrutura foi seccionada
verticalmente ao meio, resultando em duas pecas que serdo unidas por parafusos em suas bordas
e também dois pinos guia para garantir o perfeito alinhamento da carcaga e, consequentemente,
dos eixos e engrenagens. A partir da defini¢cdo dos rolamentos e com as dimensdes do esboco
inicial dos perfis interno e externo, o componente detalhado foi elaborado no ambiente CAD e
as geometrias finais obtidas antes da otimizac&o apresentadas nas Figuras 4.18 e 4.19.

Figura 4.18 — Modelo 3D final da se¢éo direita da carcaca.

Fonte: Do Autor (2021).


https://www.skf.com/binaries/pub45/Images/0901d19680416a2b-10000_2-PT-BR---Rolling-bearings_tcm_45-121486.pdf
https://www.skf.com/binaries/pub45/Images/0901d19680416a2b-10000_2-PT-BR---Rolling-bearings_tcm_45-121486.pdf
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Figura 4.19 — Modelo 3D final da se¢éo esquerda da carcaca.

oL

Fonte: Do Autor (2021).

Na Figura 4.18, os furos em azul representam as guias dos pinos, enquanto os furos
indicados pelas setas vermelhas correspondem aos pontos de ancoragem da caixa de reducéo

no chassi do veiculo.

Para possibilitar a adicdo e remocéo do fluido lubrificante, foi adicionado um canal na
parede da carcaca, vedado com um plug de rosca tipo BSP conforme a norma DIN 2999 afim

de garantir total estanqueidade.

Ainda, visando facilitar o processo de manutencéo e substituicdo dos retentores, optou-
se por posicioné-los na parte externa da carcaca, alojados em uma tampa parafusada. Desta
forma, para acessar os retentores, ndo serd necessario realizar a desmontagem da carcaca e dos
componentes internos, apenas bastando remover as tampas laterais que servirdo de alojamento

para os anéis de vedacao.

A Figura 4.19 apresenta as tampas montadas na carcaca e também a sua parte interna

onde serdo instalados os retentores.
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Figura 4.19 — Tampas para alojamento dos anéis retentores.

TAMPA RETENTOR EIXO ENTRADA TAMPA RETENTOR EIXO SAIDA

Fonte: Do Autor (2021).

4.2 Sistema Estrutural Otimizado

Dentre todas as combinagdes analisadas, a solugdo da otimizacdo paramétrica das duas
metades da carcaca culminou em trés melhores configuracfes que atenderam aos objetivos de
reducdo de massa e as restricdes quanto ao nivel maximo de tensdo atuante, estabelecidos em
um valor equivalente a 50% do limite de elasticidade do material. Nas Tabelas 4.4 e 4.5 sdo

apresentadas as solugcfes candidatas obtidas.

As variaveis P1 (coluna D) e P2 (coluna C) correspondem, nesta ordem, aos parametros
de interesse “espessura parede alojamento” e “profundidade remogao material”, cujos valores
Otimos resultaram em 7mm e 8mm, respectivamente. Pode-se observar que, dentre as trés
solucBes candidatas, esta combinacdo foi a que apresentou o menor valor de tensdo maxima
para ambas as sec¢Oes da carcaca.



Tabela 4.4 — Possiveis solugdes obtidas (lado esquerdo)
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Table of Schematic C4: Optimization , Candidate Points

A B B u] E = G H I ]
1 P9 - GB CASING - | P10-Equivalent Stress P11-
p3- P1- ESQUERDA Mass (kg) Maximum {Fa) eqwaller'lt P12 -
Elastic Safety
Reference | MName ~ | P... P... s -
s . T Variation Variation Strain Factor
2 Value from Parameter Value from Mazximum Minimum
Reference Reference | (mm~-1)
Candidate Tr ¥ ,
= Point 1 3 5 +£ 3 299944 -0,65% +rir 7, 2281E+07 | 16,89% | 0,0010134 86,5723
Candidate i + . . -~
4 Point 2 8 & v 2,9538 -0,33% e 6,5854E4H07 | 6,50% 0,00091554 74587
3 Candidate : .
(- 1] Lot 5 1Y = =
5 - Point 3 8 7 Y£ ¥ 2,9635 0,00% +ryr 6,1837E+07 | 0,00% 0,00085067 7,8433

Table of Schematic C4: Optimization , Candidate Points

Tabela 4.5 — Possiveis solugdes obtidas (lado direito).

Fonte: Do Autor (2021).

1 P3 - GB CASING = P4 - Equivalent Stress PS5 -

P2- Pi- DIREITA Mass (kg) Maximum (Pa) Equivalent P& -
Elastic Safety

Reference | Name ~ | P... P... : =
Parameter Variation Variation ST T
2 Value from Parameter Yalue from Maximum Mirimum
Reference Reference | (mm~-1)
Candidate v 1 - * .

3 Paint 1 8 5 T 2,632 0,72% N 6,0215E+07 | 10,03% | 0,00084108 8,0927

4 E:ﬂ?'gate 8 & Sk L6415 | 037% | U 5761407 | 527% | 0,0008023 8,1632
5 Candidate . -
.G. ’( 3} ’( e 5
5 2 Point 3 8 7 +r¥r 2,6512 0,00% Yrr 5,4728E+07 | 0,00% 0,00075692 8,7313

Fonte: Do Autor (2021).

Para o lado esquerdo, a solucdo 3 obteve o valor de tensdo maxima 16,89% e 6,50%
inferiores as demais solugfes candidatas, enquanto sua massa teve um acréscimo maximo de
apenas 0,65% em relacdo as demais. Ja na outra metade, a solucdo 3 apresentou o valor de
tensdo maxima 10,03% menor em relacdo a solucgdo 1 e 5,27% menor em relacdo a solucéo 2,
enguanto a massa resultante da solucéo 3 foi apenas 0,72% maior na pior comparagao entre as

demais.

Diante do exposto, concluiu-se que, para ambas as metades da carcaca, as solugdes
namero 3 sdo as que apresentaram a melhor combinag&o dos valores 6timos dos parametros de
interesse, com coeficientes de seguranca completamente satisfatorios de 8,73 para a metade do
lado direito e 7,84 para o lado esquerdo. As geometrias finais otimizadas das se¢Ges esquerda

e direita podem ser observadas nas Figura 4.20 e 4.21, respectivamente.
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Figura 4.20 — Secéo esquerda da carcaca antes e depois da otimizacao.

NAO-OTIMIZADO

Fonte: Do Autor (2021).

Figura 4.21 — Secéo direita da carcaca antes e depois da otimizacao.

NAO OTIMIZADO

OTIMIZADO

Fonte: Do Autor (2021)

Por fim, a Tabela 4.6 sumariza os resultados da reducéo de massa, bem como os valores

de tens@o méximos e coeficientes de seguranga dos modelos antes e depois da otimizagéo.

Tabela 4.6 — Resultados da otimizacdo paramétrica.

SECAO ESQUERDA

SECAO DIREITA

Massa Tensdo Max. Coeficiente de| Massa Tensdo Max. Coeficiente de

[ka] [Pa] Seguranga [ka] [Pa] Seguranga
N&o Otimizada (NO) 35006  1,43E+07 33,57 3,2218 1,64E+07 29,33
Otimizada (O) 2,9635  6,18E+07 784 2,6512 547E+07 8,73
O/NO (%) 84,66 43247 23,36 82,29 334,36 29,77

Fonte: Do Autor (2021).

Individualmente, obteve-se uma reducdo de massa de 15.34% na secdo esquerda e de

17.71% na secdo direita da carcaca, totalizando uma reducéo geral de 16.52% no conjunto,
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equivalente a 1.10 Kg. Apesar do aumento nos niveis de tensdo maximos, 0 conjunto ainda
apresentou um coeficiente de seguranga minimo de 7.84, considerado satisfatorio devido a
severidade da aplicacdo do veiculo em terrenos “off-road”, onde ha a possibilidade de colisdes
com os obstaculos da pista e com os demais veiculos durante a prova de enduro, podendo

resultar em esforgos aleatdrios e ndo previstos nas simulagdes estruturais.
4.3 Efeito das incertezas

Com a incorporacdo das incertezas de distribuicdo uniforme associadas aos
carregamentos, obteve-se 0s novos valores de coeficientes de seguranca para ambas as sec¢oes
da carcaca, a Figura 4.22 apresenta o histograma de dispersao probabilistica resultante para a

secdo do lado direito.

Figura 4.22 — Funcao distribuicdo de probabilidade do coeficiente de seguranca da
secdo direita.

Distribution function for P9 - Safety Factor Minimum * 3 ox
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Empirical Cumulative Distribution Function 100
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Fonte: Do Autor (2021).

Comparativamente com a abordagem deterministica, houve uma reducdo do nivel de
seguranga de 8.73 para 6.99, ou seja, no modelo probabilistico que leva em conta as incertezas
dos carregamentos, o coeficiente de seguranca resultante foi 19.93% menor. Contudo, 0
componente se manteve em niveis completamente aceitaveis de margem de seguranca para o

pior cendrio possivel dos carregamentos previstos no projeto.
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Para a secéo esquerda, os resultados séo apresentados na Figura 4.23, onde houve uma
reducdo de 23.5% do nivel de seguranca, de 7.84 no modelo deterministico para 5.99 no modelo
probabilistico considerando os efeitos das incertezas para o pior carregamento possivel, o que
também se mostrou completamente satisfatorio.

Figura 4.23 — Funcdo distribuicdo de probabilidade do coeficiente de seguranca da
secdo esquerda.

Distribution function for P - Safety Factor Minimum * 0 X

100

a0

20

To

- Samples =

— Empirical Cumulative Distribution Function
/ Uniform Cumulative Distribution Function 60
0.4 / Uniferm Probability Density Function s

Probability Density s
50

0.3

01 /
J /’ 10
0 -'/ u

1 6.5 7 75 8 85 El
P9 - Safety Factor Minimum

Fonte: Do Autor (2021).

Probability Density
[36] uonquUysIg aAeNLIND

A Figura 4.24 apresenta o grafico com os valores de sensibilidade dos parametros de
saida ‘tensdo maxima de Von Mises’, ‘deformacdo méaxima’ e ‘coeficiente de seguranca’ em

fungéo dos carregamentos.

Os limites do nivel de sensibilidade sdo contidos no intervalo -1 a 1, onde -1 e 1
correspondem as sensibilidades maximas. O sinal negativo se traduz em uma correlacdo
inversamente proporcional entre as variaveis e um valor igual a 0 indica que ndo ha influéncia

da variacdo do parametro de entrada nos valores das saidas.

E notavel uma grande influéncia da componente Y da forca atuante no alojamento do
eixo intermediario (P2 — Bearing load 2 Y Component), diretamente proporcional a tenséo e
deformacdo maximas e inversamente proporcional ao coeficiente de seguranca, enquanto as

demais forgas possuem influéncia praticamente nula nos parametros de saida.



Figura 4.24 - Sensibilidades dos parametros de projeto da carcaga.
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Fonte: Do Autor (2021).

P9 - Safety Factor Minimum

O valor de sensibilidade de 0,99 obtido para a componente Y da forca aplicada no

alojamento do eixo intermediario pode ser interpretado fisicamente como um ponto critico do

projeto da carcaca, cujas variagdes na magnitude do esforco atuante afetam diretamente o nivel

de tensdo e consequentemente o coeficiente de seguranca. Contudo, como apresentado

anteriormente, o valor minimo do coeficiente de seguranca obtido foi de 5.9, deste modo, pode-

se concluir que ha uma grande margem para uma possivel sobrecarga sem que esta chegue

proximo de levar o componente a falha. Caso o valor do coeficiente de seguranca fosse muito

baixo, seria necessario reavaliar o projeto de modo a reforcar a regido em questdo, o que ndo é

0 Caso.
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5 CONCLUSOES

Este projeto de graduacdo apresentou o projeto completo de uma caixa de reducdo de
velocidades por engrenagens cilindricas retas, afim de substituir o sistema antigo de reducéo
por correntes e coroas do protétipo Baja SAE da equipe Buffalo Baja por um sistema mais
robusto que atendesse as demandas do veiculo.

Devido ao menor espa¢o ocupado pela caixa de reducdo aqui desenvolvida, sera possivel
reduzir a altura de fixacdo do motor, que possui elevada massa se comparado com os demais
componentes do veiculo, resultando na diminuicdo da altura de seu centro de massa, 0 que
proporcionarda maior estabilidade e melhor desempenho dindmico do protétipo nas diversas

provas durante a competicao.

O novo conjunto possui todos 0s seus componentes criticos isolados do ambiente pela
carcaca de blindagem, sendo assim, foi eliminada a possibilidade de que detritos da pista
adentrem no sistema e causem danos possivelmente catastréficos. Ademais, ressalta-se o
aumento da vida util do conjunto devido a melhor lubrificacdo dos componentes que estarao
vedados e livres de contaminantes que podem ocasionar desgaste precoce das pec¢as devido ao

atrito.

A carcaca otimizada apresentou niveis de resisténcia satisfatorios com coeficiente de
seguranca de 5.9, mesmo considerando o efeito de incertezas nos esforgos atuantes, resultando
em um projeto mais eficiente e robusto. Quanto a manutencao do sistema, foi desenvolvido um
design que permite facilmente a reposicdo dos retentores através das tampas externas, que
possibilitam a substituicdo sem que seja necessario desmontar todo o conjunto, tornando o

processo mais rapido e sem demandar a utilizacdo de ferramental especializado.

Com base nos objetivos do trabalho e levando em consideracédo as restricbes impostas
pela equipe, obteve-se um sistema de transmisséo robusto e compacto, que atende de maneira
satisfatoria aos requisitos de resisténcia, sendo uma excelente alternativa para o veiculo da

equipe.
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6 SUGESTOES PARA TRABALHOS FUTUROS

Este projeto possibilita uma série de estudos futuros visando a melhoria e otimizacao

do conjunto de transmissao, dos quais destacam-se:

o Otimizacdo topologica da carcaca, visando uma reducdo de massa mais
significativa com énfase nas regifes mais criticas afim de obter um conjunto mais leve sem
comprometer a confiabilidade do sistema;

o Implementacdo de eixos vazados com se¢des tubulares de momento de inércia
equivalente aos eixos macic¢os aqui desenvolvidos;

. Otimizacao da geometria das engrenagens a partir da introducéo de alivios de
massa no corpo da engrenagem, reduzindo ainda mais a massa do conjunto e das inércias

girantes.
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Desenho técnico da secdo direita da carcaca
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Fonte: Do Autor (2021).
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Desenho técnico do eixo de entrada
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Desenho técnico do eixo intermediario
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Desenho técnico do eixo de saida
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Desenho técnico do pinhdo 1
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o
. 1 - Engrenagem Cilindrica Reta: 19 d .modulo 2.5,  [Esaa 101
largura 30mm = Unicade de Meddss. MM
GEARBOX - BUFFALO BAJA Fasnanas GrR T
[Proetista. CAIO G. CERA

Enderego Comercial da Empresa  [Verificador:

Cotador:  CAIO G CERA

Fonte: Do Autor (2021).



Desenho técnico da coroa 1
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Desenho técnico do pinhdo 2
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Fonte: Do Autor (2021).
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Desenho técnico da coroa 2
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APENDICE B — Rotina de calculo para dimensionamento das engrenagens

$% PRG332 - Trabalho de Conclusdo de Curso (TCC)

Lavras - 2021

%% ROTINA COMPUTACIONAL PARA DIMENSIONAMENTO DAS ENGRENAGENS UMA CAIXA DE
REDUCAO PARA O 2° PROTOTIPO MINI BAJA DA EQUIPE BUFFALO BAJA

o°

% AUTOR: Caio de Godoy Cera | Graduando em Engenharia Mecénica pela
Universidade Federal de Lavras - UFLA

% OBJETIVO: Através da modelagem de todas as equacdes de dimensionamento de
engrenagens pelo método da AGMA, este programa objetiva o projeto de uma
caixa de reducdo a ser

$implementada no protdétipo desenvolvido pela equipe Buffalo BAJA - UFLA, um

veiculo 'off road' categoria mini-baja.

Q
=
()
o)
[a]
Q
=
=

; close all; clc;

LEGENDA DE VARIAVEIS

: num. de dentes da coroa

num. de dentes do pinhao

passo diametral

dngulo de presséo

passo circular de referéncia

passo de base medido na circunferéncia de base
diémetro primitivo ou didmetro de referéncia do pinhéo
diémetro primitivo ou didmetro de referéncia da coroa
raio primitivo ou raio de referéncia do pinhdo
raio primitivo ou raio de referéncia da coroa
disténcia entre centros

adendo e dedendo

profundidade total

folga

%d _op: diédmetro externo do pinhdo

%d_og: diédmetro externo da coroa

%m_p: razdo de contato

%z: comprimento de acdo

$sigma b: tensdo de flexdo no pé do dente
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%% Definicdo dos pardmetros de engrenamento

syms N gl N g2 N pl N p2 P dl P d2 phi P ¢l P c2 P bl P b2 d pl d p2 d gl
dg2z rplrp2rglrg2ClC2ala2blb22htlht2clc?2dopl
d op2 d ogl d og2 m pl m p2 z 1 z 2

$INPUT DATA

N gl = 51;
N pl = 19;
N g2 = 51;
N p2 = 19;

P dl = 10.16; %10.16pol = mod 2,5
P d2 = 8.47; %8.47pol = mod 3

phi = 0.349066; %0,349066 rad = 20° - angulo de pressao dos dentes

SEQUACIONAMENTO

m gl = N gl/N pl; %Srazdo de engrenamento 1° par - ampliacdo de
torquel|reducdo vel. angular

m g2 = N g2/N p2; %razao de engrenamento 2° par



1
2 =

= N pl/P dl; %didmetro de referéncia do pinhao

pi/P_dl; S%passo circular de referéncia
pi/P_d2;

P cl*cos (phi);
P c2*cos(phi);

N p2/P d2;

%passo de base

d pl/2; Sraio de referéncia do pinhé&o
d p2/2;

N gl/P dl; %didmetro de referéncia da coroa

N g2/P d2;

= d gl/2; %raio de referéncia da coroa
d g2/2;

r pl + r gl;

r p2 + r g2;

d opl =

d op2

d ogl =
d og2 =

z 1 =

= 1/P _dl; %adendo
= 1/p d2;

((r_gl*cos(phi))"2))

m pl

qualquer momento)

2 =
r

P2

B ~ N

syms sigma bpl sigma bgl sigma bp2 sigma bg2 Km K v Ka Ks K1 Kb F1
F2JdpJgWtpl Wtgl W tpl W tp2 T m %A B V.t RPM Q v

F 1 =12/p dl; %0.984252pol = 25mm => largura face engrenagem médulo 2,5

catalogo enco; %$12/P_dl; %$1.5748pol = 40mm = largura face engrenagem

- C 1*sin(phi);
z 1/P bl; %Srazdo de contato

%distadncia entre centros

= 1.25/P_dl; %dedendo

= 1.25/p _d2;
a 1 + b 1; %profundidade total
a2 + b 2;
b 1 -al; %folga
b 2 -a2;
d pl + 2*a_1; %diametro externo do pinhé&o
= d p2 + 2*%a_2;
d gl + 2*a_1; %diametro externo da coroa
d g2 + 2*a_ 2;
sgqrt ((r pl + a 1)72 - ((r_pl*cos(phi))"2))

sgrt ((r p2 + a 2)"2 - ((r_p2*cos(phi))”"2))

(r g2*cos(phi))"2))

z 2/P b2;

- C 2*sin(phi);

$ CALCULO DAS TENSOES DE FLEXAO DAS ENGRENAGENS

+ sqrt((r_ gl + a 1)"2 -
scomprimento de acgédo
(nimero médio de dentes em contato em

+ sgrt((r g2 + a 2)"2 -
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médulo 4 catdlogo enco $12/P dl; %valor de F recomendado pela bibliografia
do NORTON
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F 2 =12/p d2; %1.1811lpol 30mm => largura face engrenagem mdédulo 3
catédlogo enco; %12/P d2; 1.9685pol = 50mm = largura de face engrenagem
médulo 4 catdlogo enco

J p = 0.335; %retirado do SHIGLEY's MECHANICAL ENGINEERING DESIGN - EIGHTH
EDITION pg. 733 - obs, cada engrenagem possuird um fator J considerando sua
funcédo no engrenamento (como pinhdo ou como coroa), deve-se utilizar o
valor de J que resultard no maior valor de tenséo

J g = 0.395;

T m = 165.509; %[1lb.in] - valor do torque entregue pelo motor a 2600 RPM -
PIOR SOLICITACAO

$CALCULO DOS FATORES DE CORRECAO [K's] NO CALCULO DAS TENSOES

Km = 1.6; %fator de distribuicdo de carga, depende da largura de face (F)
(FIGURA 3.1 NORTON)

K v = 1; %fator de velocidade
K a = 1.75; %fator de aplicacéo, considera o tipo de maquina que move o
sistema de engrenagens, no caso: Motor monocilindrico = choque médio |

Maquina movida = choque moderado (FIGURA 3.3 NORTON)

K s = 1; %fator de tamanho da engrenagem
K 1 = 1; %fator de ciclo de carga da engrenagem
K b =1; %fator de borda da engrenagem

%% CALCULO DA TENSAO DE FLEXAO NO 1° PAR DE ENGRENAGENS

W tpl = ((T_m*3)/r _pl)*0.85; %0.85 = rendimento do sistema de 85% %o valor
3 representa a ampliacdo de torque do motor providenciada pela reducéo
maxima da CVT

W tgl = W _tpl;

sigma bpl = (W_tpl*P_dl*K_a*K_m*K_s*K_b*K_l)/(F_l*J_p*K_v); $valor da
tensdo de flexdo atuante no pé dos dentes do pinhdo do 1° par de
engrenagens.

sigma bgl = (W _tgl*P d1*K a*K m*K s*K b*K 1)/ (F _1*J g*K v); S%valor da

tensdo de flex&o atuante no pé dos dentes da coroa do 1° par de
engrenagens.

$% CALCULO DA TENSAO DE FLEXAO NO 2° PAR DE ENGRENAGENS

T 2 =W tgl*r gl;

W tp2 = (T _2/r p2)*0.90; %0.95 = rendimento do sistema de 95%
W tg2 = W _tp2;

sigma bp2 = (W_tp2*P d2*K a*K m*K s*K b*K 1)
sigma bg2 (W_tg2*P d2*K a*K m*K_s*K b*K 1)

(F_2*J p*K v);
(F_2*J g*K v);

~ O
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$% CALCULO DAS TENSOES DE SUPERFICIE NAS ENGRENAGENS

syms sigma_cpl sigma cgl sigma cp2 sigma cg2 C p CaCmCs C£fCv Il
I 2 rho pl rho gl rho p2 rho g2 ni E %obs: com excessdo do C p e C f, os
demais fatores C's sdo anadlogos e possuem valores idénticos aos fatores K's

ni = 0.28; %coeficiente de poisson

E = 30*%1076; %[psi] - méddulo de elasticidade do material

Ca =K a;

Cm=Km;

C s = K s;

C f = 1; %fator de acabamento. ACABAMENTO POR METODOS CONVENCIONAIS --> C f
= 1.

Cv=Kywv;

X p = 0; %coeficiente do adendo do pinhdo. para dentes padronizados, de
profundidade completa, X p = 0.

rho pl = sgrt((r pl + ((1 + X_p)/P_dl))A2 - (r_pl*cos(phi))"2) -
(pi*cos(phi) /P_dl); %pardmetro para calculo de I: fator geométrico de
superficie;

rho p2 = sqgrt((r p2 + ((1 + X_p)/P_d2))A2 - (r_p2*cos(phi))"2) -
(pi*cos (phi) /P_d2);

rho gl = C 1*sin(phi); S%pardmetro para calculo de I: fator geométrico de
superficie;

rho g2 = C 2*sin(phi);

I 1 = cos(phi)/(((1/rho _pl) + (1/rho _gl))*d pl);
I 2 = cos(phi)/(((1/rho p2) + (1/rho g2))*d p2);

C p = sqrt(1/(pi*(((1 - ni"2)/E) + ((1 - ni®2)/E))));
%% CALCULO DA TENSAO SUPERFICIAL NO 1° PAR DE ENGRENAGENS

$Tensdo superficial no 1° pinh&o [psi]
sigma cpl = C _p*sqrt ((W_tpl*C_a*C m*C s*C f)/(F _1*I 1*d pl*C v));

$Tensdo superficial na 12 coroa [psi]
sigma cgl = C _p*sqrt ((W_tgl*C_a*C m*C s*C f)/(F _1*I 1*d gl*C v));

$% CALCULO DA TENSAO SUPERFICIAL NO 2° PAR DE ENGRENAGENS

$Tensdo superficial no 2° pinh&o [psi]
sigma cp2 = C_p*sqrt ((W_tp2*C_a*C m*C s*C f)/(F 2*I 2*d p2*C v));

$Tensdo superficial na 22 coroa [psi]
sigma cg2 = C_p*sqrt ((W_tg2*C_a*C m*C s*C f)/(F 2*I 2*d g2*C v));

%% VALORES DE TENSOES ADMISSIVEIS DE FLEXAO E SUPERFICIE CORRIGIDOS PARA
VIDA EM FADIGA (S _fb e S fc)

syms S fbn S fcn H b %valores de tensdo de flexdo e superficie ndo
corrigidos | H b = dureza brinell

syms S fb S fc %valores de tensdo de flexdo e superficie corrigidos para
vida em fadiga

syms k 1 kt krclctchocr %fatores de correcdo para vida em fadiga
syms N %numero de ciclos estimado para o projeto
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S_fbn = 55*1073; %[psi] tens&o limite de resisténcia a fadiga de flex&o ndo
corrigida
S fcn = 200*1073; %([psi] tensdo limite de resisténcia a fadiga de

superficie nédo corrigida

N = 750 * 60 * 2 * 2 * 6 * 1; %ciclos - 750rot/min; 60min/hr; 2hr/semana;
2semanas/mes; 6bmeses/ano; lano;

k 1 = 6.1514* (N~ (-0.1192)); %p/ superficie cementada com carbono % ver
curvas FIGURA 12-24 NORTON, cap 12, pg 725

k t = 1; %Stemperaturas inferiores a 250°F = 121°C

k r = 1; %confiabilidade de 99%

c 1l =2.466*(N"(-0.056));

ct=1;

c h=1;

cr=1;

S fb = (k_1*S fbn)/(k _t*k r); %valor corrigido (tensdo flexdo admissivel)
para vida em fadiga

S fc = (c_1l*c h*S fcn)/(c_t*c_ r); %valor corrigido (tensdo superficial

admissivel) para vida em fadiga
%% CALCULO DOS COEFICIENTES DE SEGURANCA CONTRA FALHA POR FLEXAO

syms eta bpl eta bgl eta bp2 eta bg2 %coeficientes de seguranca contra
falha por flex&o do 1° e 2° par respectivamente

%COEF. DE SEGURANCA DO PRIMEIRO PAR DE ENGRENAGENS CONTRA FALHA POR FLEXAO
eta bpl = S fb/sigma bpl;
eta bgl = S fb/sigma bgl;

%$COEF. DE SEGURANCA DO SEGUNDO PAR DE ENGRENAGENS CONTRA FALHA POR FLEXAO
eta bp2 = S fb/sigma bp2;
eta bg2 = S fb/sigma bg2;

%% CALCULO DOS COEFICIENTES DE SEGURANCA CONTRA FALHA SUPERFICIAL -
CRATERACAO
syms eta cpl eta cp2 eta cgl eta cg2

eta cpl = S_fc/sigma cpl; %COEF. DE SEGURANCA DO 1° PINHAO CONTRA FALHA
SUPERFICIAL
eta cp2 = S_fc/sigma cp2; %COEF. DE SEGURANCA DO 2° PINHAO CONTRA FALHA
SUPERFICIAL
eta cgl = S fc/sigma cgl; %COEF. DE SEGURANCA DA 1% COROA CONTRA FALHA
SUPERFICIAL
eta cg2 = S_fc/sigma cg2; %COEF. DE SEGURANGCA DA 2% COROA CONTRA FALHA
SUPERFICIAL

o

tabela = {'num dentes 1
d pl;

pinh&o' , N pl, 'diam primitivo 1° pinhé&o',

'num dentes 1% coroa' , N gl, 'diam primitivo 1% coroa', d _gl;
'num dentes 2° pinhdo' , N _p2, 'diam primitivo 2° pinhé&o', d_p2;
'num dentes 2% coroa' , N g2, 'diam primitivo 2% coroa', d g2;
'relacdo de reducdo 1° par', m gl, 'relacdo de reducgdo 2° par',
m g2;
'razao de contato 1° par', m pl, 'razao de contato 2° par',
m p2;
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'passo diametral do 1° par' , P _dl, 'passo diametral do 2° par',
P d2;

'diam ext do 1° pinh&o [mm]' , d opl*25.4, 'diam ext da 1% coroa
[mm] ', d ogl*25.4;

'diam ext do 2° pinh&o [mm]' , d op2*25.4, 'diam ext da 2% coroa
[mm] ', d og2*25.4;

'larg face 1° par [mm]' , F 1*25.4, 'larg face 2° par [mm]',
F 2*25.4;

'tensdo flex&o admissivel corrigida p/ fadiga' , S_fb, 'tensdo
superf. admissivel corrigida p/ fadiga' , S _fc;

'tensdo de flexdo 1° pinhdo' , sigma bpl, 'tensdo de flexdo 1°
coroa', sigma bgl;

'"tensdo de flexdo 2° pinhdo' , sigma bp2, 'tensdo de flexdo 2°
coroa', sigma bg2;

'coef seg flexdo 1° pinh&o' , eta bpl, 'coef seg flexdo 1°
coroa', eta bgl ;

'coef seg flexdo 2° pinhdo' , eta bp2, 'coef seg flexdo 2°
coroa', eta bg2 ;

'pinh&o 1: tensdo superficie' , sigma cpl, 'coroa 1l: tenséo
superficie', sigma_cgl;

'pinhdo 2: tensdo superficie' , sigma cp2, 'coroa 2: tensdo
superficie', sigma_ cg2;

'pinhdo 1: coef seg superficie' , eta cpl, 'coroa 1: coef seg
superficie', eta cgl;

'pinhdo 2: coef seg superficie' , eta cp2, 'coroa 2: coef seg
superficie', eta cg2;

}

Tabela 5 — Resultados dos parametros geométricos, tensdes e coeficientes de seguranca das

engrenagens.
Parametro Valor Unidade Parametro Valor Unidade
num dentes 12 pinhdo 19 n/a diam primitivo 12 pinhdo 1,87007874 [pol]
num dentes 12 coroa 51 n/a diam primitivo 12 coroa 5,019685039 [pol]
num dentes 22 pinhdo 19 n/a diam primitivo 22 pinhdo 2,243211334  [pol]
num dentes 22 coroa 51 n/a diam primitivo 22 coroa 6,021251476  [pol]
relagdo de redugdo 12 par 2,684210526 n/a relagdo de redugdo 22 par 2,684210526 n/a
razao de contato 12 par 1,65091788 n/a razao de contato 22 par 1,65091788 n/a
passo diametral do 12 par 10,16 [1/pol] passo diametral do 22 par 8,47 [1/pol]
diam ext do 12 pinhdo 52,5 [mm] diam ext da 12 coroa 132,5 [mm]
diam ext do 22 pinhdo 62,97520661  [mm] diam ext da 22 coroa 158,9374262  [mm]
larg face 12 par 30 [mm] larg face 22 par 35,98583235  [mm]
tens&o flexdo admissivel corrigida p/ fadiga 6,46E+04 [psi]  tensdo superf. admissivel corrigida p/ fadiga 2,27E+05 [psi]
tensdo de flexdo 12 pinhdo 3,72E+04 [psi] tensdo de flexdo 12 coroa 3,06E+04 [psi]
tensdo de flexdo 22 pinhdo 5,49E+04 [psi] tensdo de flexdo 22 coroa 4,52E+04 [psi]
coef seg flexdao 12 pinhdo 1,737730075 n/a coef seg flexdo 12 coroa 2,112010399 n/a
coef seg flexdo 22 pinhdo 1,176177941 n/a coef seg flexdo 22 coroa 1,429508574 n/a
pinhdo 1: tensdo superficie 1,77E+05 [psi] coroa 1: tensdo superficie 1,08E+05 [psi]
pinhdo 2: tensdo superficie 2,15E+05 [psi] coroa 2: tensdo superficie 1,32E+05 [psi]
pinhdo 1: coef seg superficie 1,278055637 n/a coroa 1: coef seg superficie 2,093910178 n/a
pinhdo 2: coef seg superficie 1,051465716 n/a coroa 2: coef seg superficie 1,72267521 n/a

Fonte: Do Autor (2021).
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APENDICE C - Rotina de calculo para dimensionamento das chavetas

%% DIMENSIONAMENTO DE CHAVETAS

syms al a2 a3 a4 hl h2 h3 h4 L1 L2 L3 L4 S e S ut N1 N 2 N 3 N 4 W tl W t2
W t3 W t4 W mtl W mt2 W mt3 W mtd tau xyl tau xy2 tau xy3 tau xy4 tau mxyl
tau mxy2 tau mxy3 tau mxy4 sigma al sigma a2 sigma a3 sigma a4 sigma ml
sigma m2 sigma m3 sigma m4 Al cis A2 cis A3 cis A4 cis Al esm A2 esm A3 esm
A4 esm

$Aco 1020

S e = 310*(10%6); %

[ - tensdo limite de escoamento
S ut = 420*(10"6); %

Pa]
[Pa] - tensédo limite de ruptura
$CHAVETA ENGRENAGEM 1 - PINHAO 1° PAR - D eixo = 22mm = 0,022m:

W tl = (3%18.7)/0.011; %[N] - forca alternante. obs: "3" representa a
reducdo maxima da CVT e "18.7" - [N.m] - é valor do torque maximo entregue
pelo motor.

Wmtl = W t1/2; % [N] forca média

al = 0.006; %[m] - largura
hl = 0.006; [m] - altura
L1 = 0.015; [m] - comprimento

|
o

o\

o\

Al cis al*Ll; % area de cisalhamento
Al esm = (hl/2)*L1l; % &rea de esmagamento

$CHAVETA ENGRENAGEM 2 - COROA 1° PAR - D eixo = 30mm:

W t2 = (3*18.7*(51/19))/0.015;
W mt2 = W _t2/2;

a2 = 0.008; %[m]
h2 = 0.007; %[m]
L2 = 0.025; %[m]

A2 cis = a2*L2;
A2 esm (h2/2)*L2;

$CHAVETA ENGRENAGEM 3 - PINHAO 2° PAR - D eixo = 30mm:

W t3 = (3*18.7%(51/19))/0.015;
W mt3 = W t3/2;

a3 = 0.008;
h3 = 0.007;
L3 = 0.020;

(@]
o oe
3 3

o°
3

a3*L3;
(h3/2)*L3;

A3 cis
A3 esm

$CHAVETA ENGRENAGEM 4 - COROA 2° PAR - D eixo = 35mm:

W t4 = (2.5%18.7*(51/19)*(51/19))/0.0175;
W mtd = W td/2;

a4 = 0.010; %[m]
h4 0.008; %[m]
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L4 = 0.035; %[m]

A4 cis = a4*L4;

A4 esm = (h4/2)*L4;

$Tensdo de Cisalhamento Alternante e Média (falha por cisalhamento):
tau xyl = W _tl/Al cis; %[Pa]
tau xy2 = W _t2/A2 cis;

tau xy3 = W _t3/A3 cis;

tau xy4 = W _t4/A4 cis;

tau mxyl = W mtl/Al cis; %[Pa]
tau mxy2 = W mt2/A2 cis;

tau mxy3 = W mt3/A3 cis;

tau mxy4 = W mt4/A4 cis;

$Tensdo média de Compressdo (falha por esmagamento) :
sigma x1 = W _tl1/Al esm; %[Pa]

sigma x2 = W_t2/A2 esm;

sigma x3 = W_t3/A3 esm;

sigma x4 W t4/A4 esm;

%$Tensdo alternante de Compressédo (falha por esmagamento) :

sigma mxl
sigma mx2
sigma mx3
sigma mx4

%$Tensdo de

= W mtl/Al esm; %[Pa]
= W mt2/A2 esm;

W mt3/A3 esm;
W mtd4/A4 esm;

Von Mises para a componente de torgdo alternante

sigma al = sqgrt((sigma x1"72) + (3*tau xyl~"2));
sigma a2 = sqgrt((sigma x272) + (3*tau xy2"2));
sigma a3 = sqgrt((sigma x3"2) + (3*tau xy3°2));
sigma a4 = sqrt((sigma x4"72) + (3*tau xy4"2));

3Tensdo de
sigma ml =
sigma m2 =
sigma m3

Von Mises para a componente de torcdo média

sgrt ((sigma mx1"2) +
sgrt ((sigma mx2"2)
sgrt ((sigma mx3"2)

(( )

+
+
+

(3*tau mxyl~2));

3*tau mxy2°2))

3*tau mxy3°2));
))

’

sigma m4 = sqgrt((sigma mx4"2 3*tau mxy4°2));
$Coeficientes de seguranca

N1=1/ ((sigma al/S e)+(sigma ml/S ut))

N 2 1 / ((sigma_a2/S e)+(sigma m2/S ut))

N 3 =1/ ((sigma_a3/S e)+(sigma m3/S ut))

N 4 1 / ((sigma_a4/S e)+(sigma m4/S ut))



