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RESUMO

A tragdo nas quatro rodas, também chamada de 4x4 ("quatro por quatro") ou 4WD,
refere-se a um sistema de transmissao de dois eixos capaz de fornecer torque a todas as rodas
simultaneamente. Este sistema pode se apresentar de maneira seletiva ou integral dependendo
do modelo e das opcdes que ele possui. Tal sistema otimiza a tragdo e o controle do veiculo,
tanto para situagdes de seguranca, como por exemplo, onde o clima afeta as condigdes das
estradas, podendo promover uma falta de aderéncia do pneu para com as mesmas em terrenos
com lama, neve, areia entre outras possiveis situacdes. Além disto, promove uma melhora na
atua¢do do veiculo em competi¢cdes que se faz necessaria a superagdo de obstaculos e se busca
um melhor desempenho em cenarios off-road. O presente trabalho teve como objetivo a
elaboragdo de um sistema de tragcdo integral aplicado a um veiculo mini Baja destinado a
competi¢des universitarias. Buscou-se elaborar um projeto capaz de suportar as condig¢des
adversas de funcionamento, bem como atender a regulamentagdo de seguranca estipulada pela
organizacdo SAE. A metodologia abordada executou a defini¢do de um projeto conceitual do
veiculo, avaliando fatores de interesses técnicos e do escopo financeiro. A partir da defini¢do e
selecao do melhor cenario de projeto, foram dimensionados e selecionados os componentes do
sistema, engrenagens, eixos, chavetas, rolamentos e a caixa de reducdo, contando também com
o desenvolvimento detalhado de cada um desses componentes com auxilio de ferramentas
CAD. Além disto, foi realizada uma analise estrutural da caixa de reducdo através de softwares
CAE, para a validagdao da seguranga do componente, da sua eficiéncia de funcionamento e
também uma otimizagdo topoldgica para avaliar melhores cenarios do sistema. Assim, ¢
possivel realizar o aprimoramento do componente em questdes de peso e custo sem a perda de
confiabilidade e resisténcia. Ao final, pode-se obter um sistema altamente eficiente, adequado
as regras de seguranca impostas pelo regulamento da competicao e a realidade da equipe,
promovendo assim um conjunto com um bom rendimento e que promove melhorias gerais para
o veiculo. E ainda podendo ser utilizado como base para projetos futuros e alteragcdes em

diversos componentes que fazer parte da rotina da equipe.

Palavras-chave: 4x4. Baja. SAE. Dimensionamento. Componentes. CAD. CAE.
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ABSTRACT

Four-wheel drive, also called 4x4 ("four by four") or 4WD, refers to a two-axle
drivetrain capable of delivering torque to all wheels simultaneously. This system can be
presented selectively or integrally depending on the model and the options it has. Such a system
optimizes the traction and control of the vehicle, both for safety situations, such as, for example,
where the weather affects the conditions of the roads, which can promote a lack of adhesion of
the tire towards it in terrains with mud, snow, sand and among other possible situations, in
addition, it promotes an improvement in the performance of the vehicle in competitions that
make it necessary to overcome obstacles and seek better performance in off-road scenarios. The
present work aimed to develop the elaboration of an integral traction system applied to a mini
Baja vehicle intended for university competitions. We sought to develop a project capable of
withstanding adverse operating conditions, as well as meeting the safety regulations stipulated
by the SAE organization. The methodology addressed carried out the definition of a conceptual
project of the vehicle, evaluating factors of technical interests and the financial scope. From the
definition and selection of the best design scenario, the system components, gears, shafts, keys,
bearings and the gearbox were dimensioned and selected, also counting on the detailed
development of each one. of these components with the aid of CAD tools. In addition, a
structural analysis of the gearbox was carried out using CAE software, to validate the safety of
the component, its operating efficiency and a topological optimization to evaluate the best
scenarios of the system. This makes it possible to improve the component in terms of weight
and cost without loss of reliability and strength. In the end, a highly efficient system can be
obtained, adequate to the safety rules imposed by the competition regulations and the reality of
the team, thus promoting a set with good performance and promoting general improvements
for the vehicle. And it can still be used as a basis for future projects and changes in various

components that are part of the team's routine.

Keywords: 4x4. Baja. SAE. Sizing. Components. CAD. CAE.
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1 INTRODUCAO

Criado pela instituicdo SAE (Society of Automotive Engineers) na Universidade da
Carolina do Sul, Estados Unidos, sob a dire¢ao do Dr. John F. Stevens, o programa Baja SAE
teve sua primeira competi¢do realizada em 1976. Ja no Brasil, as atividades da SAE surgiram
em 1991, e o projeto Baja SAE, propriamente dito, iniciou-se em 1995 (SAE Brasil, 2021).

De maneira a desafiar os estudantes de engenharia a aplicar seus conhecimentos
adquiridos academicamente e incrementar sua preparagao para o mercado de trabalho, o projeto
Baja SAE Brasil promove a oportunidade de vivéncia direta com o projeto, desenvolvimento,
manufatura e aprimoramento do prototipo funcional de um veiculo do tipo mini Baja (SAE
Brasil, 2021). Tal protétipo consiste em um veiculo monoposto, fora de estrada e de estrutura
tubular, cujo desenvolvimento do projeto de tal ¢ de responsabilidade exclusiva dos alunos, os
quais devem se organizar em equipes para representar suas respectivas Instituicdes de Ensino
Superior em competi¢des anuais de ambito regional e nacional. Atualmente na Universidade
Federal de Lavras a equipe de competicdo existente ¢ chamada Buffalo Baja UFLA. Apds a
empreitada em algumas competicdes, o time encontra-se na fase de aprimoramento do seu

segundo prot6tipo, indicado pela Figura 1.1.

Figura 1.1 — Prototipo da equipe Buffalo Baja UFLA no ano de 2020.

Fonte: Do autor (2022).
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Durante as competi¢des, os projetos participantes sdo submetidos a testes de seguranga
estatica e dindmica, nos quais sdo avaliados os quesitos de confian¢a do veiculo como forma
de garantir a seguranca dos envolvidos. Posteriormente, estes sdo avaliados em provas de
conforto, frenagem, aceleracao, tragdo, manobrabilidade, entre outras que impdem os veiculos
a condicdes extremas de funcionamento a fim de testar sua resisténcia e desempenho. Assim,
as equipes sdo classificadas em ranking de acordo com seu desempenho, e as trés primeiras
colocacdes sdo premiadas com uma oportunidade de participar da etapa mundial Baja SAE,
competindo nos Estados Unidos com projetos de varios outros paises (SAE Brasil, 2021).

O desenvolvimento do protétipo deve respeitar rigorosamente a documentacdo de
normas técnicas e administrativas, nas quais sao dispostos quesitos de segurancga fornecidos
pela SAE como forma de garantir a integridade do veiculo, bem como a seguranga do piloto e
de pessoas proximas. Anualmente, esse documento ¢ revisado e atualizado pelas autoridades
competentes da SAE como forma de correcdes de possiveis erros e falhas, atualizagdao de
normas baseado em possiveis acontecimentos durante a competi¢do, € acompanhamento de
modernidades tecnoldgicas. De maneira geral, esta resolugdo normativa ¢ atualizada
anualmente com o intuito de acompanhar o processo de evolucao tecnologico mundial. Assim,
no ano de 2020, a SAE Internacional, responsavel por reger as normas técnicas de seguranga
para a competicdo em admbito mundial, explicitou alteracdes em relagdo ao trem de forca dos
prototipos que visam participar das competicdes mundiais nos proximos anos. Segundo a SAE

internacional;

Para todas as competi¢des de 2022, os veiculos BSAE serdo obrigados a ter
tragdo nas quatro rodas (4WD) ou tracdo integral (AWD). Para as competigoes
de 2022, os veiculos projetados e construidos com um sistema 4WD/AWD
robusto e funcional receberdo pontos bonus para sua pontuagao geral.

(SAE Internacional. 2020, p. 10).

A SAE internacional acrescenta que no ano de 2022, as equipes que apresentarem a
nova tecnologia poderdo receber até 120 pontos de bonus na pontuacdo geral, tendo um peso
significativo na pontuagdo final. Desta maneira, interpreta-se essas mudangas nas regras como
um incentivo da SAE em difundir conhecimento e promover desenvolvimento as equipes, sendo
uma das justificativas do presente trabalho. Durante o ciclo de desenvolvimento do projeto em
questdo, que esta inserido no periodo de pandemia (COVID-19) no Brasil, entre 2020 e 2022,
foi alterada pela SAE a normativa que acrescentaria o bonus as equipes que realizassem tal

otimizagdo de projeto no ano de 2022, passando esta condi¢ao para os anos seguintes.
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Da mesma forma, uma outra justificativa se encontra na comparacao do sistema 4x4 ao
4x2, ao se elencar algumas vantagens do primeiro em relagdo ao segundo: a forca desenvolvida
pelo veiculo, quando o sistema ¢ 4x2, ¢ distribuida em apenas duas rodas, ja quando tem-se um
sistema 4x4 esta forga ¢ distribuida nas quatro rodas (MEDEIROS, 2018), de tal maneira que a
transferéncia de torque para o solo torna se mais efetiva para se transpor um obstaculo e andar
em solos irregulares (LEAL; NICOLAZZI; ROSA, 2012).

Visando a realidade da competicdo, um mini Baja deve ser projetado para transpor
grandes obstaculos, puxar cargas, andar em solos irregulares e passar por piscinas de lama,
sendo assim, o sistema de tracdo 4x4 se mostra mais adequado em relacdo ao 4x2, motivando
a alteragdo do sistema de trem de for¢a do veiculo (PETERS, 1998; ULIO, 1944).

Registros histéricos indicam que o pioneiro na cria¢do de um modelo de carro de tragao
integral foi Ferdinand Porsche, no ano de 1899. O veiculo, Lohner-Porsche, era composto por
quatro motores elétricos acoplados aos cubos de roda, e freio nas quadro rodas. Apesar de se
tratar de uma inovacdo tecnoldgica para a época, o sistema de tracdo integral foi conquistar
maior espago em pesquisas somente algumas décadas depois (CALMON, 2011).

Um importante marco histérico para o aprimoramento da tecnologia foi a segunda
guerra mundial, em 1939, na qual os principais paises envolvidos, como Estados Unidos,
Alemanha e URSS, foram fortemente motivados a investir em tecnologia armamentista
(RESENDE, 2011). Conjuntamente ao desenvolvimento de rifles, aeronaves e submarinos, os
veiculos terrestres também representaram uma alta parcela de desenvolvimento tecnologico da
época, cenario o qual o sistema 4x4 de tragdao voltou a ter a atengdo dos engenheiros, como

representado pela Figura 1.2 (LEDWOCH, 1996).

Figura 1.2 — Veiculo 4x4 robusto desenvolvido para guerra.
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Fonte: Ledwoch (1996).
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Literaturas alemas e americanas a respeito de sistemas de tracdo de veiculos de guerra
explicitam esse desenvolvimento do sistema e as suas necessidades perante a época.
Tecnologias utilizadas atualmente, como caixa de transferéncia, Figura 1.3 (a), diferencial,
Figura 1.3 (b), sistemas de engrenamento, entre outras, ja eram utilizadas nos anos de 1940
(ULIO, 1944), sendo base para o desenvolvimento de estudos e otimizagdes desse tipo de

sistema de tracdo até a atualidade.

Figura 1.3 — Caixa de transferéncia (a) e do eixo dianteiro com diferencial (b).

o R
Caixa de
transferéncia

Fonte: Adaptado de Ulio (1944).

A popularizagdo do novo conceito de um sistema robusto de tragdo integral teve foco
por volta das décadas de 50 e 60 e, atualmente, encontra-se em inimeros modelos de carros de
marcas variadas como Ford, Nissan, Suzuki, Renault, Jeep, Subaru, entre outras (CARNEIRO,
2018).

Alguns cuidados devem ser tomados ao se alterar a tracdo do veiculo para as quatro
rodas, em fung¢do das condi¢des que acompanham sua implementacao. Por exemplo, o aumento
significativo da massa total do protétipo influencia diretamente no valor da redugdo necessaria,
calculada para a concepcdo atual do mesmo, assim, torna-se necessario uma reavaliacdo de
alguns dados do projeto veicular (GILLESPIE, 1992). Acrescenta-se também componentes
moveis ao sistema, estando estes em constante atrito, sendo grandes dissipadores de energia, os
quais também atuam como grandes massas inerciais, que devem alterar seu estado de inércia
repetidamente. Estes fatores acompanham a alteracdo do sistema, ¢ devem ser levados em
considera¢do nos célculos da dinamica longitudinal do veiculo (GILLESPIE, 1992; LEAL;
NICOLAZZI; ROSA, 2012).
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As competicdes Baja SAE submetem os veiculos as mais variadas provas de resisténcia.
Estas provas tendem a pdr os veiculos em situagdes extremas, onde € observada a resisténcia e
a confiabilidade dos seus componentes e sistema como um todo, de maneira geral, ¢é avaliada a
eficiéncia do sistema (MARDANI; TAGHAVIFAR, 2017). Uma vez que o sistema de
transmissdo de energia do veiculo, chamado trem de forga, baseia-se na distribui¢do da forca
motora para as rodas, cada componente projetado e elaborado deve suportar adequadamente a
demanda de for¢a requisitada pelo sistema durante seu funcionamento, sendo levada em
consideragdo os materiais utilizados e a geometria dos componentes (BUDYNAS; NISBETT,
2011; NORTON, 2013).

Ao dimensionar um sistema de transmissdo 4x4 faz-se necessario a comprovagao da
performance do sistema em questdo, observando a relacdo entre forca e aceleracao presente no
veiculo, de maneira a encontrar um equilibrio, para tornar o veiculo o mais eficaz possivel
(LEAL; NICOLAZZI; ROSA, 2012), ainda assim, atendendo as exigéncias solicitadas no

regulamento.

1.1  Objetivos

1.1.1 Objetivo geral

O presente trabalho possui como objetivo principal a elaboragdo de um sistema de tracao
integral aplicado a um veiculo mini Baja destinado a competi¢des universitarias. Busca-se
elaborar um projeto capaz de suportar as condigdes adversas de funcionamento, bem como

atender a regulamentacdo de segurancga estipulada pela organizagcdo SAE.

1.1.2 Objetivos especificos

Como objetivos especificos, o presente projeto busca:
e Elaboracido de um projeto conceitual de um sistema de tragao 4x4;
e Dimensionamento dos elementos de transmissdo do sistema;
e Validacao da estrutura pelo método dos elementos finitos;

e Otimizagao da estrutura.
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2  REVISAO BIBLIOGRAFICA

2.1 Projeto conceitual

Segundo PMI (2013), define-se projeto como um esfor¢o temporario de determinada
organizacio de pessoas em prol da criagdio de um produto, servico ou resultado tnico. E
constituido por um comego, meio e fim, cada qual envolvendo determinado grupo de
responsaveis, seus respectivos recursos financeiros, planejamento, prazos e gerenciamento.

Na engenharia, o inicio de um projeto, muitas vezes, ¢ motivado pela busca da solugdo
de algum problema ou melhoria de sistemas ja existentes. A finalizagdo do projeto ¢ definida
pela conclusdo de seus objetivos ou pela decisdo de encerramento, normalmente decorrente de
limitacdo financeira, cancelamento de cliente ou extin¢ao da necessidade.

Nao ha regras que regem o sucesso de um projeto, uma vez que a singularidade de cada
um desencadeia diferentes necessidades em diferentes condicdes de desenvolvimento. Porém,
existem boas praticas de organiza¢do que maximizam e favorecem o desenvolvimento de forma
mais assertiva. Em carater generalizado, os seguintes fatores sdo considerados importantes para
a analise do problema a ser solucionado:

e Analise do problema;

e Questionamento do objetivo ou resultado desejado;
e Concepgoes aceitaveis;

e Estudos detalhados;

e Reavaliagao;

e Fragmentagdo do problema;

¢ Divisao do trabalho na equipe.

Uma vez j4 analisado e estruturado o problema, parte-se para o desenvolvimento do
projeto. Durante esta etapa, ¢ natural seus gerenciadores seguirem uma sequéncia logica de
passos para o sucesso, iniciando-se com o planejamento das atividades, tempos, recursos e
pessoas envolvidas. Posteriormente, elabora-se diferentes concepcdes para a solucdo do
problema. Nesta etapa, ¢ comum a realizagdo de reunides denominadas “brain storm”, onde sdo
criadas diversas formas e concepcdes para a resolucdo do problema. Estas ideias tém sua
viabilidade avaliada e podem ser descartadas ou trabalhadas de forma detalhada nas etapas

seguintes.
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Muito utilizada para planejamento estratégico, a matriz SWOT auxilia a visualizagdo
de fatores internos a serem trabalhados e fatores externos que demandam atenc¢do. Basicamente,
tal analise consiste na realizagdo de um diagnodstico completo sobre o negdcio € o ambiente que
o cerca. Com isso, ¢ possivel ter um embasamento para formular as estratégias de gestdo e
marketing com mais seguranga.

Xavier (2018), propde um modelo de matriz de anadlise SWOT de facil entendimento,

representado na Figura 2.1.

Figura 2.1 — Matriz SWOT.

Ajuda Atrapalha

Interna
(organizagdo)

Ameacgas

Externa
(ambiente)

Fonte: Adaptado de Xavier (2018).

Os pontos fortes sdo as caracteristicas favoraveis para o desenvolvimento do projeto e
que contribuem para o sucesso dele, como o numero de pessoas envolvidas no projeto,
conhecimentos prévios dos desenvolvedores, entre outros. Ja os pontos fracos sdo as
dificuldades encontradas ao decorrer do projeto, podendo ser constituido por limitagdo
financeira, limitacao de prazo, exigéncia de contribuicao de terceiros e assim por diante. Estes
pontos retratam fatores internos ao desenvolvimento.

Na andlise de fatores externos, encontram-se as oportunidades e ameacgas nao
relacionados aos seus desenvolvedores. Pontos considerados como oportunidades envolvem

baixa concorréncia no mercado, produto inovador, visibilidade etc. Um projeto de carater
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inovador pode se apresentar como um ponto de oportunidade ou de ameaca, dependendo do
ambiente externo, por exemplo.

Outra ferramenta de gerenciamento que serd utilizada na analise do projeto ¢ o Canvas,
ou Business Model Canvas (Quadro de Modelo de Negocios). Osterwalder e Pigneur (2011),
trouxeram um modelo de negocios baseado na apresentagdo dos pontos principais do seu
projeto de acordo com certas areas de aplicac@o. Este modelo ¢ utilizado através de um simples
mapa de nove blocos que informa os elementos do projeto de forma dinamica e de facil

interpretagdo, retratado na Figura 2.2.

Figura 2.2 — Andlise Canvas.

Parcerias-chave Atividades chave Propostas de valor Relacionamento Segmentos chave

Canais

Recursos chave

Estrutura de custos Fontes de receitas

Fonte: Adaptado de Osterwalder e Pigneur (2011).

Em fung¢do da aplicagdo do projeto, serd necessario um estudo sobre a melhor concepcao
para a resolug¢do do problema. Isto é, algumas das concepgdes elencadas vidveis e plausiveis de
continuidade serdo comparadas e analisadas de forma metddica com a ferramenta Matriz
Tomada de Decisdo, uma ferramenta de grande importdncia na escolha assertiva do
desenvolvimento do projeto conceitual. Estd ferramenta consiste em pontuar critérios de
importancia para o projeto, como robustez, massa, custo etc., e classifica-los de acordo com
suas respectivas importancias em uma escala de 1 a 10. Assim, cada concepgao tera tais critérios
pontuados, também em uma escala de 1 a 10, para entdo, pelo produto das pontuagdes, indicar

a escolha com maior assertividade na resolug¢do deste problema.
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2.2 Balanco de poténcia do sistema de transmissao

Com o intuito de transmitir a poténcia do motor de forma segura e eficaz para as rodas
de um veiculo, sdo utilizados os sistemas de transmissdo. Tal sistema, além de transmitir a
poténcia do motor, deve permitir que o veiculo opere em velocidades variadas desde o repouso
até uma situacao de velocidade maxima. Implica também em satisfazer certos requisitos como
uma rapida acelerag@o e economia de combustivel adequada.

A fungdo de uma transmissao veicular € permitir que a poténcia disponivel da unidade
motora seja transferida para as rodas do veiculo com o maximo de efetividade. Assim,
assumindo um papel decisivo na eficiéncia, consumo de combustivel e desempenho do veiculo
(LECHNER; NAUNHEIMER, 1999).

A Figura 2.3 mostra as forcas atuantes em um veiculo se deslocando em velocidade
constante no plano. Essas forgcas sdo responsaveis pelo comportamento do veiculo,

determinando a poténcia a ser fornecida pelo motor para que haja aceleracao.

Figura 2.3 — Forgas atuantes em um veiculo.

Q. + Q+ Q,

G cos o

Fonte: Leal, Nicollazi, Rosa (2012).

Sendo:
a- Aceleracdo angular [rad/s?];
a- Aceleragao linear [m/s?];

Fwn-  Forca motriz total para vencer as resisténcias ao movimento [N];
G-  Forca normal da roda sobre o solo [N];

Os-  Resisténcia de aclive [N];
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Qr-  Resisténcia de inércia [N];

Or-  Resisténcia ao rolamento [N];

Q.- Resisténcia aerodinamica [N];

R- Reagdo do solo sobre a roda [N];

A forga gerada pelo motor deve igualar-se as forcas resistivas de forma a manter o
movimento constante do veiculo. Em caso de aceleragdo, o motor fornece mais forca para as
rodas, superando as resisténcias e resultando em um saldo de poténcia motora positiva para o
aumento da velocidade. Esse aumento de forga gera, adjacentemente, um crescimento na forga
de resisténcia a inércia at¢ um determinado ponto em que se o somatorio das forcas atinge o
equilibrio novamente. Neste ponto o veiculo atinge seu desempenho méaximo naquelas
condi¢des (LEAL, ROSA, & NICOLAZZI, 2012).

Segundo Leal, Nicollazi ¢ Rosa (2012), para o desenvolvimento de um sistema de
transmissao eficaz, ¢ importante determinar parametros de desempenho desejados para o
veiculo. O angulo de aclive do solo e a aceleragdo maxima sdo determinantes no calculo da
for¢ca méxima que o motor deve entregar. Ja a velocidade maxima influencia diretamente na
relacdo total do conjunto de transmissdo. Consumo de combustivel e tempo de troca de macha
também influenciam nos parametros de projeto. Assim, as condi¢des de funcionamento do
veiculo sdo importantes de serem analisadas para a elaboragdao de um projeto que atenda a todas
as necessidades.

Define-se poténcia motora como a multiplicagdo do torque pela rotagdo do motor, como

indicado pela Equacao 2.1.

P=Mo 2.1)

Sendo:

P - Poténcia [W];

M;- Momento torgor [N.m];

o -  Velocidade angular [rad/s].

Cada forga resistiva atuante no veiculo é responsavel pelo consumo de poténcia do
mesmo. Considerando a soma de todas as resisténcias como mostrado na Equagdo 2.2 pode-se

relaciona-las aos seus respectivos consumos pela Equagdo 2.3.

0 =00t 0+ 0+ 0 22)
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Pe=Ps+ Ps+ Pr+ Pr (23)

Sendo:

Os-  Resisténcia de aclive [N];

Qr-  Resisténcia de inércia [N];
Or-  Resisténcia ao rolamento [N];
Q.- Resisténcia aerodinamica [N];
0O:-  Resisténcia total [N];

Ps-  Poténcia de aclive [W];

Pr-  Poténcia de inércia [W];

P~ Poténcia de rolamento [W];
P.-  Poténcia aerodindmica [W];
Pc-  Poténcia entregue no cubo [W];

Os subindices sao referentes as forgas aerodinamica a, aclive s, rolamento 7 e inércia /.
Tais grandezas se relacionam diretamente em func¢ao da velocidade do veiculo, como

indicado pela Equacao 2.4.

Pi= Qv (2.4)

Sendo v a velocidade linear do veiculo dada em m/s.

Assim, a poténcia motora deve ser capaz de superar a somatoria das poténcias
consumidas pela perda mecanica na transmissao, pela resisténcia aerodindmica, pelo aclive do
solo, pela resisténcia ao rolamento e pela resisténcia inercial dos componentes. Ademais,
segundo Leal, Nicollazi, Rosa (2012) o resultado da subtracdo da poténcia motora com a
poténcia consumida ¢ chamado de poténcia liquida, Pr. A Figura 2.4 demonstra o

comportamento das poténcias em diferentes relagdes de reducao.
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Figura 2.4 — Poténcia liquida.

pe[k“"J A &, L0
100%

Poténcia
gl N oo,

liquida 75%
Poténcia

consumida

i R

Vinix 1 [m/s]

Fonte: Leal, Nicollazi, Rosa (2012).

As curvas 1, 3 e 4 indicam as parcelas da poténcia motora usada para a analise, sendo
100% (curva 1), 75% (curva 3) e 50% (curva 4). A curva 2 representa a poténcia consumida
durante o deslocamento do veiculo. Um valor positivo de poténcia liquida implica em uma
possibilidade de vencer aclives ou acelerar o veiculo. J4 quando a poténcia liquida ¢ igual a
zero, o veiculo se encontra em sua velocidade maxima. Observa-se o alcance da velocidade
maxima ao se utilizar 100% da poténcia disponivel quando a poténcia liquida zera.

A Figura 2.5 apresenta a relagdo entre poténcia liquida e velocidade linear, em diferentes

valores de relagdo de transmissao.
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Figura 2.5 — Poténcia liquida em diferentes redugdes.
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Fonte: Leal, Nicollazi, Rosa (2012).
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Observa-se a entrega quase total da poténcia motora na primeira marcha, onde ha baixo

consumo de poténcia em fung¢do das resisténcias. Ao se elevar a marcha do veiculo, aumentando

a relagdo de transmissdo, ha o aumento da velocidade seguido pelo aumento do consumo de

poténcia pelas forcas resistivas. Consequentemente, ha a diminuig¢do da poténcia liquida.

A Figura 2.6 retrata a influéncia da teoria discorrida até entdo em um teste pratico de

poténcia no cubo de roda de um veiculo de passeio.

Figura 2.6 — Forca x Velocidade

T

10 000 4
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Esforgo de Tragéo e Resisténcia ()

Tractive

Resisténcia de Relamento - gradiente 12

—-— L'Marcha
— T Maicha

1:3

Resisténcia a0 Relamento - Terreno

T T T T

T T T
20 40 60 80 100 120 140 160 180 200

Velncidade fkmdhl

Fonte: Adaptado de Crolla (2009).
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Observa-se a influéncia direta da poténcia liquida na entrega de forga de tragdo para o
veiculo. A maior disposi¢do de for¢a encontra-se na primeira marcha, cujo valor de redugao ¢
maior. A necessidade dos demais valores de redugao surge em func¢ao da requisi¢ao do aumento
de velocidade, onde ha o aumento das forgas resistivas e diminuicao da poténcia liquida. Assim,
quando se exige maior for¢a de tra¢do, busca-se trabalhar em relagdes maiores de reducdo,

enquanto maiores velocidades sdo atingidas em menores valores de redugao.

2.3 Tracionamento AWD/FWD

Os veiculos de tracao integral sdo divididos em dois tipos de sistema, sendo A/l Wheel
Drive (AWD) e Four Wheel Drive (FWD). Ambos permitem a possibilidade de tragdo nas
quatro rodas, porém, no AWD, nao ha chave seletora de tracao 4x2.

Em geral, sistemas de transmissao integral possuem alguns componentes fundamentais
para seu funcionamento. Pode-se citar o diferencial, o qual permite a tracdo de rodas com
velocidades diferentes no mesmo eixo quando em curvas, € o conjunto de cardan e cruzeta,
responsavel por possibilitar a transmissdo de rotagcdo entre os eixos dianteiro e traseiro com
diferentes angulagdes.

Portanto, adiante serdo explicitados os sistemas de tracdo e os componentes citados

anteriormente.

2.3.1 Sistema de tracido All Wheel Drive (AWD)

O sistema A/l Wheel Drive (AWD) apresenta forca trativa nas quatro rodas em tempo
integral, ndo possibilitando a tragdo 4x2. Para evitar danos ao sistema, um diferencial central
opera compensando as diferencas de rotacdo entre os eixos e distribuindo a for¢ca do motor entre
eles, fazendo com que as rodas do eixo dianteiro e traseiro trabalhem de maneira uniforma.

Uma representagdo esquematica deste sistema pode ser vista na Figura 2.7.
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Figura 2.7 — Sistema de tragdo AWD.

Fonte: Adaptado de MotorTech (2021).

Os componentes principais sdo: diferencial dianteiro traseiro e central, motor,

transmissdo e diferencial central.
2.3.2 Sistema de tracio Four Wheel Drive (4WD)

O sistema de transmissdo 4WD ¢ caracterizado pelo seu mecanismo de chave seletora
que possibilita a alternancia entre tragdo integral e 4x2. Em relago a tragdo AWD, sua principal
vantagem ¢ a eficiéncia semelhante em terrenos mais “pesados”, de forma irregular, com lama,
muitas pedras etc. Além disto, oferece estabilidade na hora de dirigir em terrenos que ndo sao
fora de estrada, como estradas de asfaltos, distribuindo bem o peso do veiculo e gerando mais
seguranca neste tipo de situagdo. Nestes casos, se faz coerente alternar o sistema de 4x4 para
4x2. Outro ponto interessante ¢ que nao necessita realizar o rodizio de pneus. Na Figura 2.8

pode-se observar o sistema e seus elementos.

Figura 2.8 — Sistema de transmissdao 4WD.

Four Wheel Drive
Motor

Transmissdo
Caixa de
o Transferéncia

Hxo Carda
Traseiro

Exo carda
Dianteiro -

Diferencial Dianteiro Diferencial

Traseiro

Fonte: Adaptado de MotorTech (2021).
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Este sistema ¢ composto principalmente pelos diferenciais traseiro e dianteiro, eixo

cardan, motor, caixa de transmissao ¢ chave seletora (MEDEIROS, 2018).

2.4 Elementos de transmissao

2.4.1 Engrenagens

As engrenagens sao componentes de transmissdo de poténcia altamente utilizados no
ambiente automotivo devido a sua alta capacidade de transmissdo de torque e velocidade,
associado a uma alta confiabilidade. Estas sdo divididas em algumas categorias, sendo
engrenagens cilindricas de dentes retos ou helicoidais, engrenagens conicas de dentes retos ou
helicoidais, engrenagens internas, engrenagens sem-fim e sistemas de pinhdo e cremalheira
podendo eles conter dentes retos ou helicoidais. Pode-se classifica-las ainda pelos tipos de

dentes, sendo os mais comuns dentes retos e helicoidais. Na Figura 2.9 sdo apresentadas

algumas das engrenagens citadas.

Figura 2.9 — Tipos de engrenagens convencionais.

P

i

n
’

Engrenagem cilindrica de dentes helicoidais Engrenagem interna

- B
- ;

€

cngrenagem cilindrica de dentes retos

Cremalheira e pinhdo

Engrenagem cdnica de dente helicoidal Engrenagem cénica de dente reto

Fonte: Adaptado de Ravi (2022).

Dentre os diferentes tipos de engrenagens, dois se destacam entre os demais devido a
sua ampla aplicabilidade em uma variedade de sistemas. Estas sdo as engrenagens cilindricas
de dentes retos e de dentes helicoidais. Estes dois modelos normalmente podem ser substituidos

um pelo outro no projeto, porém cada modelo tem sua melhor aplicabilidade em situagdes

diferentes.



34

As engrenagens cilindricas de dentes retos, possuem uma fabricacao relativamente mais
facil e barata, além disso tem uma formulagdo mais simples que as de dentes helicoidais, porém
por sua vez as engrenagens helicoidais podem trabalhar em velocidade maiores, com menos
ruidos e ainda suportam maiores esforgos.

Um dos métodos utilizados em projeto de engrenagens, segue as padronizagdes
apresentadas pela AGMA (American Gear Manufactures Association). Esta ¢ uma associagao
global para padrdes técnicos, educagdo e informagdes comerciais para fabricantes, fornecedores
e usuarios de componentes mecanicos de transmissao de poténcia como as engrenagens.

Esta associagdo padroniza as engrenagens de acordo com os niveis de tensdo esperados
em varias situagdes e permite determinar seus tamanhos e tipos de dentes. Desta forma, alguns
parametros como os modulos, numero de dentes, coeficientes de corre¢do, equacionamento e
tratamentos superficiais tem seus valores normalizados. Na Figura 2.10 ¢ apresentado o nimero

de dentes padronizados pela AGMA.

Figura 2.10 — Numero de dentes.

Fonte: Norton (2013).

Norton (2013), ainda apresenta os modulos normalizados estipulados pela AGMA e os
relaciona com o passo diametral equivalente. Na Figura 2.11 pode-se observar alguns desse

valores.
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Figura 2.11 — Valores de mdédulos normalizados.

Médulos métricos padronizados

Modulo métrico Equivalente
(mm) p,(in™)
0.3 84,67
0,4 63,50
0.4 50,80
0.8 31,75
1 25,40
1,25 20,32
15 16,93
2 12,70
3 8,47
- 6,35
5 5,08
6 4,23
8 3,18
10 2,54
12 2,12
16 1,59
20 1,27
25 1,02

Fonte: Norton (2013).

No dimensionamento das engrenagens helicoidais existem dois tipos de angulos de
importincia, sendo eles o dngulo de pressdo e o de hélice.

O angulo de pressdo pode ser definido como o angulo entre a linha de acdo das
engrenagens ¢ a velocidade no ponto de referéncia, os valores padrdes para este sdo 14.5, 20 ¢
25° tendo como o mais utilizado o angulo de 20°. Na Figura 2.11 ¢ apresentado a representagcao

do angulo de pressao e na Figura 2.13 apresentado a representagdo do dngulo de hélice .
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Figura 2.12 — Geometria de contato e angulo de pressao de engrenagens.
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/ .
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Fonte: Norton (2013).

Figura 2.13 — Geometria de contato e angulo de pressdao de engrenagens.

plano normal

Secio X=X

plamo transversal

Fonte: Norton (2013).

Além dos angulos citados anteriormente outros parametros muito importantes sao a
altura do dente, raio primitivo e outros fatores utilizados para a fabricagao das engrenagens. A

representagdo esquematica destes parametros ¢ apresentada na Figura 2.14.
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Figura 2.14 — Parametros geométricos de engrenagens.
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Fonte: Norton (2013).

Um dos parametros iniciais para o dimensionamento das engrenagens ¢ a relagdo de
transmissdo necessdria, através deste valor ¢ possivel escolher a engrenagem para atingir o
torque de saida desejado. Este valor, determinado previamente ou calculado com as varidveis
de entrada e saida desejada, equivale a relacdo dos dentes e didmetros das engrenagens

adjacentes e pode ser definido pela igualda apresentada na Equacgao 2.5.

z, D w, T
j=9_-_9__P_29 (2.5)
z, Dp W, T,
Sendo:
i- Reducao proposta pelo projeto;
Zg-  N°de dentes da engrenagem,;

Z,-  N°de dentes do pinhdo;
Wy-  Velocidade angular da engrenagem;

W,-  Velocidade angular do pinhdo;

T,-  Torque na engrenagem;
T,-  Torque no pinhéo;
Dy~ Diametro da engrenagem;

D,-  Diametro do pinhéo.
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2.4.2 Engrenagens cilindricas de dentes helicoidais

2.4.2.1 Geometria

No dimensionamento de uma engrenagem cilindrica de dentes helicoidais pode se
iniciar pelo nimero de dentes do pinhdo, sendo que o minimo para o pinhdo sera escolhido
conforme o padrao de engrenamento para engrenagens em geral apresentado pela Figura 2.15,

onde serd levado em conta o angulo de pressao escolhido e a relagdo de engrenamento.

Figura 2.15 — N° minimos de dentes do pinhdo e méximo da engrenagem.

Numero minimo de dentes de pinhdo
para evitar interferéncia entre um
pinhdo de 20°, profundidade completa e
engrenagens de profundidade completa
e varios tamanhos

Minimo dentes Maximo dentes
de pinhao de engrenagem
17 1309
16 101
15 45
14 26
13 16

Fonte: Norton (2013).

Para a escolha do nimero minimo de dentes do pinhdo, ¢ valido ressaltar que a relacao

de transmissdo deve levar em conta a redugdo necessaria, de forma que a Equagdo 2.6 seja

respeitada.
N2 2.6)
[ < — )
N p
Sendo:
i- Reducgao proposta pelo projeto;

N?,- N°maximo de dentes da engrenagem da Figura 2.15;
N®,-  N°minimo de dentes do pinhdo da Figura 2.15.
A Figura 2.15 relaciona o numero de dente com passo diametral da engrenagem para

classificar o passo como grosseiro ou fino. Portanto, para o pinhao, sera utilizado um nimero



39

de dentes padronizado e, para a corao, basta multiplicar este valor pelo valor da reducio que se
deseja para o estdgio em questao.
A proxima etapa ¢ a escolha do passo diametral normalizado, conforme mostrado na

Figura 2.16.

Figura 2.16 — Passos diametrais padronizados.

Passos diametrais de referéncia
padronizados

Grosseiros Finos
(pd < 20) (pd = 20)
1 20
1,25 24
1.5 32
1.75 48
2 64
25 72
3 80
4 96
5 120
6
8
10
12
14
16
18

Fonte: Norton (2013).

Para determinar o passo circular de referéncia para engrenagens helicoidais utiliza-se a

Equagdo 2.7.
- 2.7
bc=— .
¢ p, (2.7
Sendo:
pc-  Passo circular de referéncia;
pqe-  Passo diametral.

De forma semelhante ¢ possivel determinar o passo base, pb, do conjunto de

engrenagens com a utilizagdo da Equacao 2.8.
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Pp = Pc * cos(a) (2.8)

Para determinar o didmetro primitivo da engrenagem, Dpp, utilizou-se a Equacao 2.9.

Portanto, o raio primitivo do pinhdo ¢ representado por 7pp.

b M (2.9)

pp_E

De forma semelhante, o didmetro e o raio primitivo da engrenagem, Dpg € rpg, SA0

obtidos pela Equagdo 2.10.

b N (2.10)

Sendo:

D,.- Diametro primitivo da engrenagem;
N; -  Numero de dentes da engrenagem;
P, - Passo diametral.

Outro fator importante a ser determinado ¢ a distdncia nominal entre os centros do
conjunto, C, pois através desse valor serd possivel posicionar os eixos que comportam as
engrenagens, para assim definir a montagem de todo o sistema, este fator ¢ expresso pela

Equacao 2.11.

C = Ty T 1oy (2.11)

Sendo:

Tpy Raio primitivo do pinhdo;

Tog™ Raio primitivo da engrenagem.

As dimensdes do adendo, a, dedendo, b, profundidade total, Ht, folga, ¢, razao de

contato, Z, e comprimento de acdo, Mp, sdo expressas pelas Equagdes 2.12 a 2.17.

1 (2.12)
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p = 120 (2.13)
Pa
2,250 (2.14)
‘ Pa
c=b—a (2.15)

4 =\/(rp + ap)z — (1, * cos(a))"2 + \/(Tg + ag)z — (5, * cos(@))*2 - C * sen(a) (2.16)

Pb (2.17)

O valor de Mp esta relacionado com o engrenamento das engrenagens, quando esta
variavel se igualar a 1, o dente deixara de ter contato no exato momento em que o outro comegar
a té-lo, isto ndo ¢ recomendado, pois assim ocorrera uma oscilagao na velocidade, ruidos e
vibragdes no conjunto, desta maneira o valor de Mp minimo aconselhado ¢ de 1,4 ¢ 0 maximo
¢ 2.

Para determinar o didmetro externo da engrenagem e do pinhao sera utilizado a Equacao

2.18, onde p € o subescrito utilizado para pinhao e g para engrenagem.

D =D g+2*a (2.18)

€p.g Dp,

Para determinar a largura de face F' das engrenagens ¢ utilizado a Equagdo 2.19.

8 16
—<F<— (2.19)
Pa Pa

Os passos transversais p;, p,€ P, serdo determinados respectivamente pelas Equagdes

2.20a2.22.
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Py = - (2.20)
Pa
P, = P;.cos(y) (2.21)
P, = _fn (2.22)
sen(y)

Para determinar o passo diametral no plano normal da engrenagem cilindrica de dentes
helicoidais P, sera utilizado a Equacdo 2.23. Os angulos de pressdo do plano normal e

transversal podem ser dados pela Equagdo 2.24.

Py = —d 2.23
nd — COS(I/)) ( . )
tg(ay)
T =t =—" 2.24
g(at) g(a) COS(I/)) ( )
Sendo:
a;-  Angulo de pressdo do plano transversal;

a,- Angulo de pressdo do plano normal.
Para determinar o fator de geometria de flexdo J pode ser utilizado os valores

apresentados na Figura 2.17, com base na quantidade de dente do conjunto.

Figura 2.17 — Fator de geometria a flexao J.

Dentes do pinhao

Denbis di 12 14 17 21 26 35 55 135
engrenagem P G P G P G P G P G P G P G P G

12 u u

14 u U U u

17 u u u u 0,44 0,44

2 u u u u 0,45 046 047 047

26 u u u u 045 049 048 049 050 050

35 u u u U 046 051 0.49 052 0,51 053 0,54 054

55 u u u U 047 0,54 0,50 055 0,52 056 055 057 0,58 0,58

35 u u u u 048 058 051 059 054 060 057 061 060 062 0,64 0,64

Fonte: Norton (2013).
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2.4.2.2 Tensoes e critérios de falha

Com os dados geométricos pré-escolhidos e definidos, os préximos passos para o
dimensionamento das engrenagens sdao a avaliacdo dos critérios de falha. As engrenagens
podem falhar de duas formas, falha por fadiga de flexdo e falha por fadiga superficial.

Para avaliar os critérios de falhas mencionados anteriormente ¢ necessario definir os
fatores e coeficientes de correcdo, assim a seguir sera descrito tais fatores e sua aplicabilidade.
Estes valores variam de projeto para projeto.

O fator de aplicagdo do projeto Ka ¢ definido como o responsavel pela correcdo para
cada tipo de aplicacdo, ele pode ser determinado pela Figura 2.18, onde ¢ apresentado algumas

situagoes e seus determinados valores.

Figura 2.18 — Fator de aplicacao.

Maquina movida

Magquina 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

tnico cilindro)

Fonte: Norton (2013).
O segundo coeficiente tratado € o de distribui¢do de carga, onde sera levado em conta a
regido onde ¢ distribuido os esforcos. Para determinar o fator de distribuicdo de carga Km

utilizaremos como base a largura da face F ¢ a Figura 2.19.

Figura 2.19 — Fator de distribuicdo de carga.

Largura da face

in (mm) K.
<2 (50) 16
] {150} 1.7
9 (250) 18
220 (500) 20

Fonte: Norton (2013).
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O fator dindmico Kv pode ser determinado utilizando as Equacdes 2.25 a 2.28, o valor
de qualidade da engrenagem serd determinado pelo nivel de acabamento e precisdo necessaria
para o projeto. Na Figura 2.20 sdo apresentados alguns exemplos, para engrenagens com alta
precisao e nivel de acabamento que tenham Qv igual ou maior que 12. Kv pode ser determinado

como 1.

Figura 2.20 — Valores e aplicagdes de Qv.

Aplicacao Q,
Acionador do tambor do 3-5
misturador de cimento
Forno de cimento 5-6
Acionadores de fresa de ago 5-6
Selecionador de milho 5-7
Guindaste 5-7
Prensa de esmagamento 5-7
Esteira de mineracido 5-7
Méquina de fabricagao de 6-8

caixa de papel

Mecanismo do medidor de gas =~ 7-9

Furadeira de baixa poténcia 7-9

Méquina de lavar roupas 8-10
Prensa de impressao 9-1
Mecanismo de computador 10-11
Transmissdo de automoveis 10-11

Acionador de antena de radar  10-12

Acionador de propulsor 10-12
maritmo

Acionador de motor de aviao 10-13

Giroscopio 12-14

Fonte: Norton (2013).

A=50+56%(1—B) (2.25)
5 (12 — Q)% (2.26)

B 4
Ny, * 2 % Ry, * 25,4 x 1073 (2.27)

Ve = 60
B (2.28)

A
K. =
" \4+.200+V,
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Sendo:

A, B - Coeficientes para o calculo de Kv;

V. - Velocidade tangencial;

N, - Rotagdo do pinhdo em RPM.

O fator Ks ¢ determinado como o responsavel pela corre¢ao de grandes engrenagens,
desta forma engrenagens que sejam demasiadamente grandes, necessitam desta corregdo, ja
para engrenagens pequenas pode ser considerado como 1 o fator.

O fator Kb ¢ o responsavel pela correcao de engrenagens com borda e alivio de massa.
Desta forma engrenagens que nao tenham estas caracteristicas podem assumir o valor de 1.

Para o parametro de correcdo de vida a fadiga, tem-se o KI e Cl. Estes fatores serdo
determinados de acordo com o niimero de ciclos que a engrenagem ira sofrer durante seu uso,

podendo ser determinados utilizando a Figura 2.21, com base na rotagao e na dureza do material

das engrenagens. Para projetos que os ciclos se igualam a 10 este valor serd igual a 1.

Figura 2.21 — Fator de ciclo de vida.

4.0 s K, =94518N }
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o Ky = 1,6831 N 0052 0.7
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Fonte: Norton, (2013).

O fator responsavel pela confiabilidade do projeto é o Kr, este ¢ padronizado de acordo
com o nivel de confiabilidade desejada para o projeto, na Figura 2.22 ¢ apresentado uma tabela

com os principais valores do fator.
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Figura 2.22 — Fator de confiabilidade

Tabela 12-19
Fator K, da AGMA
Confiabilidade % K.
20 0,85
99 1,00
99.9 1.25
99,99 1,50

Fonte: Norton, (2013).

O fator Kt ¢ responsavel por fazer a corre¢do em agos que se encontram em contato com
6leo lubrificante com temperaturas acima de 250°F, e para encontrar este valor ¢ utilizado a

Equagdo 2.29. Em casos com uma temperatura menor que 250°F o Kt pode ser definido como
1.

K - 460 + Tr (2.29)
‘ 620
Sendo:
Te-  Temperatura do 6leo onde a engrenagem esta submersa em °F.

O fator Ch esté relacionado com a dureza do material entre pinhdo e engrenagem e pode

ser definido pela Equacdo 2.30.

Ch=1+A>G-1) (2.30)

Onde A4 pode variar de acordo com os critérios a seguir:

HB”<12
HBg ) A=0

HB, HB,
12<—L<17 A '=0,00898 « " — 0,00829

HB, g

HE, >1,7
B , A =0,00698
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Sendo:

HB- Dureza Brinell dos componentes.

Para o conjunto de mesmo material e mesmo tratamento superficial este valor pode ser
considerado como 1.

O fator Cf ¢ utilizado para fazer a correcdo de acabamentos grosseiros das engrenagens,
normalmente para engrenagens feitas por métodos convencionas, a AGMA determina que este
fator seja considerado igual a 1, caso o componente tenha um acabamento mais grosseiro ¢
aconselhado aumentar este valor.

O fator de ciclos surgiu para realizar a correcdo de engrenagens que estdo sujeitas com
situagdes de engrenamento em mais de um lado, como por exemplo, as engrenagens
intermediarias de um trem de engrenagem, desta forma a AGMA traz que para engrenagem
intermediarias Ki deve ser considerado como 1,42 e para as engrenagens de apenas um
engrenamento este pode ser igualado a 1.

As forgas encontradas no acoplamento do par de engrenagens podem ser expressadas

pelas Equacdes 2.31 a 2.34.

w, =2 (2.31)
W, =W, xtg(a) (2.32)

Wo =W, * tg(¥h) (2.33)

~ cos(a) * cos(yn)

(2.34)

W, - Forca Tangencial;

W, - Forca Radial;

W, - Forga axial;

W - Forga Total;

T, -  Torque no pinhdo.

Para encontrar a tensao de flexao e a tensao de superficie nas engrenagens helicoidais ¢
necessario determinar o nimero equivalente de uma engrenagem cilindrica de dentes retos para
a de dentes helicoidais. Desta maneira, ¢ preciso encontrar o nimero de dentes virtuais N, que

satisfaga essa igualdade. Este valor ¢ determinado pela Equacgao 2.35.
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N 2,

b.g
NV(p'g) = COS3(1/}) (235)

A razdo de contato axial dos dentes my serd expressa pela Equacdo 2.36 e seu valor

devera ser superior a 1.15, para que ocorra um bom engrenamento.

F
mp = — (2.36)
Px

Para determinar as tensdes de flexdao nas engrenagens o, sera utilizada a Equacao 2.37

e para a tensdo de superficie o serd utilizada a Equagdo 2.37.

_Wt*Pd*Ka*Km*Ks*KB*KI

Op Fe]+K, (2.37)
Wi * Ko * Kpy * K * C¢

= 2.38

% Cp*j FxIxd=xK, (239

Para encontrar o valor do fator geométrico I que sera utilizado na equagdo de tensdo

superficial utilizara a Equagao 2.39.

. cos(a)
=711 (2.39)
(E + E) * dp * My

Sendo:

Pp,g- Raio de curvatura do pinhdo e da engrenagem,;

my - Razdo de divisdo de carga.

Para determinar a razdo de carga e os componentes que serdo utilizados para calculé-la

utilizou-se as Equacdes 2.40, 2.41,2.42,2.43,2.44 ¢ 2.45.

F
my = (2.40)
Lmin
m,*F—n_,*n, xP,
ng<1-n, Lipin = —2 T Z (2.41)




49

my*F—(1—ng)*(1—npy*P

ng>1-—n, Lin = cos(y) (2.42)
cos(ay)

Y, = arccos(cos() * cos(@) ) (2.43)

Pp_\/(O,S * ((rp + ap) +(C— Ty — ag))>2 — (rp ¢ cos(a))2 (2.44)

pg=C . sen(a)+ pp (2.45)

Sendo:

ng -  Valor decimal de m;

n, - Valor decimal de mg;
Lpin - Comprimento minimo das linhas de contato.

O valor C, pode ser calculado com base nas propriedades do material como os modulos

de elasticidade, E, e o coeficiente de Poisson, v. A Equacdo 2.46 indica os célculos.

1 (2.46)

T * [(1 —E:p2) + (1 _E:gz>]

Utilizou-se a Figura 2.23 para encontrar a resisténcia a fadiga de flexdo do material que

sera utilizado para calcular o primeiro critério de falha das engrenagens.
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Figura 2.23 — Resistencia a fadiga de flexao.

Resisténcia a
fadiga de flexao

Classe Designacdo ————
Material AGMA do material Tratamento térmico Dureza superficial minima psix10°  MPa
Aco A1-A5 Endurecimento completo < 180 HB 25-33 170-230
Endurecimento completo 240 HB 3141 210-2B0
Endurecimento completo 300 HB 36-47 250-325
Endurecimento completo 360 HB 40-52 280-360
Endurecimento completo 400 HB 42-56 250-390
Endurecimento por chama ou indugdo  Tipo A padronizado 50-55 HRC ~ 45-55 310-380
Endurecimento por chama ou indugdo Tipo B padronizado 22 150
Cementacao por carbono e 55-64 HRC 55-75 380-520
endurecimento superficial
AlS1 4140 Nitretado 84,6 HR15N' 3445 230-310
AlS1 4340 Nitretado 83,5 HR15N 3647 250325
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
Ferro 20 Classe 20 Coma fundido 5 35
recozido 30 Classe 30 Como fundida 175 HB 8 69
40 Classe 40 Comao fundido 200 HB 13 90
Ferro A-7-a 60-40-18 Recozido 140 HB 22-33 150230
'(‘::;:;’" A-7-c  80-55-06 Revenido e temperado 180 HB 2233 150-230
A-7-d 100-70-03 Revenido e temperado 230 HB 27-40 180-280
A-7-e 120-50-02 Revenido e temperado 230 HE 27-40 180-280
Ferro A-B-c 45007 165 HB 10 70
maledvel 4 3. 50005 180 HB 13 %0
(perlitico)
A-8-f 53007 195 HB 16 110
A-B-i 80002 240 HB 21 145
Bronze Bronze 2 AGMA 2C Molde de areia 40 ksi resisténcia de tracao bt 40
minima
Al/Br3  ASTM B-148 78 Tratado termicamente 90 ksi resisténcia de tracio 236 160
liga 954 minima

Fonte: Norton (2013).

Para determinar o segundo critério de falha das engrenagens utilizou-se a resisténcia a

fadiga de superficie, que pode ser encontrada através da Figura 2.24.
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Figura 2.24 — Resistencia a fadiga de superficie.

Resisténcia a fadiga

_ £ de flexao
Classe Designacao
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 105-115 720-790
Endurecimento completo 300 HB 120-135 830-930
Endurecimente completo 360 HB 145-160 1000-1100
Endurecimento completo 400 HB 155-170 1100-1200
Endurecimento por chama ou inducao 50 HRC 170-190 1200-1300
Endurecimento por chama ou indugao 54 HRC 175-195 1200-1300
Cementagdo por carbono e 55-64 HRC 180-225 1250-1300
endurecimento superficial
AlSI 4140 Nitretado 84,6 HR15N' 155180 11001250
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
Cromo 2,5% Nitretado 90,0 HR15N 192-216 13001500
Ferro 20 Classe 20 Como fundido 50-60 340410
fundido 30 Classe 30 Como fundido 175 HB 65-70  450-520
40 Classe 40 Como fundido 200 HB 75-85 520-590
Ferro A-T-a 60-40-18 Recozido 140 HB 7792 530-630
E';;;:;’ A7c  80-55-06 Revenido e temperado 180 HEB 77-92 530630
A-7-d 100-70-03 Revenido e temperado 230 HB 92-112 630770
A-7-e 120-90-02 Revenido e temperado 230 HB 103126 710-870
Ferro A-8-c 45007 165 HB 72 500
maledvel s g 50005 180 HB 78 540
(perlitica)
A-8-f 53007 195 HB a3 570
A-8- 80002 240 HB 94 650
Bronze Bronze 2 AGMA 2C Maoalde de areia 40 ksi resisténcdia de 30 450
tragdo minima
Al/Br3  ASTM B-148 Tratado termicamente 90 ksi resisténcia de 65 450
78 liga 954 tracdo minima

Fonte: Norton (2013).

Os valores encontrados anteriormente para fadiga de flexdo e de superficie precisam de

uma corre¢do, esta corre¢do pode ser feita utilizando a Equagdo 2.47 para flexdo e a Equacao

2.48 para superficie.
Sfb’ (2.47)
Sfb = Kl * m
Sfc’ (2.48)
Sfc=K; * Cp ¥ ———
fc 1 *¥Llp * K, * Kc
Sendo:

Sfb'- Resistencia a fadiga de flexdo sem corregéo;

Sfc’- Resistencia a fadiga de superficie sem corregéo;
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Sfb- Resistencia a fadiga de flex@o corrigida.

Sfc- Resistencia a fadiga de superficie corrigida

Para verificar se as engrenagens estdo dentro de um padrao aceitavel e seguro para o
projeto, € necessario verificar o coeficiente de seguranga a fadiga flexdo 75 e o coeficiente de
seguranca a fadiga de superficie 1.. Nas Equacdes 2.49 e 2.50 estes coeficientes serdao

calculados.

_ Sfb .
Nrwg) = Th(pg) (2.49)
Ne = %C (2.50)

2.4.3 Engrenagens conicas com dentes em espiral

2.4.3.1 Geometria

A geometria das engrenagens cOnicas espirais pode ser calculada de forma similar as
engrenagens cilindricas de dentes helicoidais. Sendo que os parametros calculados podem ser
vistos na parte mais ampla do cone das engrenagens, em comparacao as engrenagens conicas
de dentes retos ela tem atributos parecidos com as helicoidais, sendo eles menor ruido, vibragao
e relativamente mais resistente que a de dentes retos. A Figura 2.25 apresenta a geometria das

engrenagens conicas.
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Figura 2.25 — Engrenagens conicas.
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O primeiro parametro que as geometrias das engrenagens cilindricas e conicas
apresentam de diferente ¢ o angulo de cone. Para este célculo utilizou-se as Equagdes 2.51 e

2.52.

1
o, = arctan(?) 2.51)
0y = arctan(i) (2.52)
Sendo:
i- Relacao de engrenamento das engrenagens;
0p- Angulo de cone do pinhio;
0g4- Angulo de cone da engrenagem.

Através da Equacao 2.53 calculou-se o raio da coroa, por L sera possivel encontrar a

largura de face méxima para este projeto através da Equacao 2.54.



54

" sin(a,) ) (
2.54)

Fmax

M

Sendo:

L- Indicado na Figura 2.25;

0p- Angulo de cone do pinhio.

A razdo de engrenamento #, como os parametros de adendo, dedendo, profundidade total
e outros parametros utilizados na fabricacdo da engrenagem sao calculados de forma analoga
as engrenagens de dentes helicoidais.

As engrenagens conicas podem ser montadas encavaladas ou em balango, normalmente
¢ preferivel monta-las em balanco, porém como na maioria dos projetos o espacamento dentro
da redutora ndo permite tal configuracdo para as duas engrenagens, o pinhdo ¢ montado
encavalado e a coroa em balango, porém pode-se inverter esta posigao.

De forma similar as engrenagens helicoidais, as os dentes espirais também apresentam
forcas radiais, tangenciais e axiais atuando nos componentes. As Equagdes 2.55, 2.56 e 2.57

apresentam como calculd-las.

W, = z.di (2.55)
We = Cos(w) (tg(B).sen(d(p,g))=sen(y).cos(A(p,g))) (2.56)
W = Cos@,,) (tg(B).cos(d(p.g))+sen(y).sen(d(p.g))) (2.57)
Sendo:
T- Torque na engrenagem;

Op.g)- Angulo de cone do pinhdo ou da engrenagem;

Wa-  Forga axial;

Wr-  Forga radial;

Wt-  Forga tangencial;

dpn- Diametro primitivo da engrenagem.

O sinal positivo ou negativo das Equagdes 2.56 e 2.57 sdo definidos para engrenagens

de hélice a direita, rodando em sentido horario visto de sua extremidade maior, o final negativo



55

deve ser usado em Wa e para a formulagao de Wr deve ser usado o sinal positivo, caso seja uma
engrenagem a esquerda rotacionando anti-horario deve-se inverter os sinais em ambas
equacoes.

De modo similar as engrenagens helicoidais, as engrenagens cdnicas possuem dois

modos de falha, nas Equagdes 2.58 e 2.59 ¢ apresentado a Equacdo para realizar estes calculos.

_Wt*Pd*Ka*Km*Ks

T\~ Wi * Kg * Ky * K * G * Cxc
= — 2.59
I = Cp*Cp* (TD) i Fxl+dx*K, (2:59)

Os parametros Ka, Km, Ks, Kv, Cf ¢ Cp podem ser definidos da mesma maneira que no
topico anterior. Por sua vez Kx, J, I, Td, z, Cb, Cxc sao parametros exclusivos para esta classe
de engrenagens.

O fator Kx ¢ uma funcdo para o raio do cortador, em engrenagens de dentes retos ele ¢
1 e em dentes espirais 1,15.

O Cb ¢ uma constante de ajuste de tensdo e ¢ definida pela AGMA como 0,634, Cxc ¢
o fator de coroacdo, sendo definido como 1 para dentes ndo coroados e 1,5 para os coroados, o
valor de z ¢ 0,667 para T<7d e 1 para os outros casos.

Td ¢ o torque do projeto do pinhdo e sera calculado com seus devidos fatores de

corregao, este valor pode ser definido pela Equagao 2.60

Td

FxlxK, o dx0,774%Cp \
Sre* (2.60)

= *
2% Kg* Cpg * Cr * K * Cye Cp * Cp * K * K,

O parametro Cmd esté relacionado com o fator de montagem do conjunto, para membros
montados encavalados este valor e 1,2 para dentes coroados e 2,4 para ndo coroados, ja para
montados em balango este valor é de 1,8 para os coroados ¢ 3,6 para os ndo.

Os fatores / e J podem ser encontrados utilizando as Figuras 2.26 a 2.29.
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8

Figura 2.26 — Fator J para engrenagens de dentes retos e 0=20°.
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Figura 2.27 — Fator I para engrenagens de dentes retos e a=20°.
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Figura 2.28 — Fator I para engrenagens espirais com a=20° e y=35 °.
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Figura 2.29 — Fator J para engrenagens espirais com 0=20° e y=35 °.
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Os coeficientes de seguranga e a correcdo das tensdes dos materiais podem ser

calculados seguindo os mesmos parametros apresentado o topico de engrenagens helicoidais.
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2.4.4 Eixos

Os eixos s3o componentes rotativos, que tem como finalidade auxiliar outros elementos
mecanicos a transmitir poténcia e velocidade. Podem ser dispostos na vertical, horizontal ou
at¢ mesmo iniclinados. A Figura 2.30 retrata um eixo de transmissdo de poténcia com

engrenagens usinadas.

Figura 2.30 — Exemplificacdo de eixo de transmissao.

Fonte: Tracbel (2022).

Em projetos de maquinas, normalmente a grande maioria dos eixos tem se¢do circular
e sdo rotativos. Neles sdo dispostos engrenagens, mancais, juntas universais, homocinéticas,
polias e diversos outros componentes que fazem a comunicacao para a transferéncia de forcas.

Segundo Norton (2013), os eixos podem ser submetidos a dois tipos de cargas, sendo
de torcdo, proveniente da transmissdo de torque, flexdo, originada por cargas transversais e
normal em caso ocorram esfor¢os axiais no eixo. Normalmente estas cargas trabalham em
conjunto e geram tensdes de cisalhamento e momentos fletores, os quais influenciam
diretamente o dimensionamento deste componente.

Para a fixagdo de componentes no eixo, muita das vezes sdo necessarios ressaltos,
rebaixos e/ou ranhuras. Tais detalhes acarretam a criacdo de concentradores de tensao que
podem levar o equipamento a falha. Na Figura 2.31, apresenta-se um desenho esquematico no

qual sdo exemplificados diferentes elementos de conexao ao eixo.
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Figura 2.31 — Métodos de fixacdo e componentes em um eixo.
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As forgas externas transmitidas ao eixo geram tensdes cisalhantes e momentos fletores
os quais devem ser determinados para o calculo do didmetro minimo necessario para o eixo. O
material para a fabricacdo deve ser escolhido de forma a atender tais demandas do projeto e se
adequar a suas condic¢oes de trabalho, como temperatura e ambientes corrosivos, por exemplo.
O valor limite de resisténcia a tragdo do material deve ser corrigido para considerar a

fadiga devido a condicao de trabalho do eixo. A Equacdo 2.61 mostra esta correcao.

Se' = 0,5 = Sut (2.61)

Sendo:
Se’ - Limite de resisténcia a fadiga ndo corrigido.
Sur-  Limite de resisténcia a tracdo do material.

Posteriormente, aplica-se os demais fatores de correcdo sobre o limite a fadiga,

calculado de acordo com a Equacao 2.62.

Se = Ccarregamento * Ctamanho * Usuperficie * Ctemperatura (2 62)

!
* confiabilidade * Se

Sendo:

Se -  Limite de resisténcia a fadiga corrigido.

C-  Fatores de correcao (0 <C<1).

Também ¢ importante considerar as influéncias das irregularidades presentes no eixo,
como, rasgos de chaveta, ressaltos para posicionamento de engrenagens, cortes para anéis

elasticos, entre outros, que sdo entalhes capazes de originar concentradores de tensdo que
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reduzem a resisténcia do eixo. Em geral, quanto mais ductil ¢ o material, menor sua
sensibilidade ao entalhe ¢, ja4 materiais frageis sdo mais sensiveis a descontinuidades
(NORTON, 2013).

Pode-se calcular a sensibilidade ao entalhe ¢ pelo Equacionamento 2.63.

Va (2.63)
Jr

Sendo:

Vva - Constante de Neuber. Encontrados na Figura 2.32.

r— Raio de entalhe.

A constante de Neuber ¢ determinada em fun¢ao da resisténcia a tracado do material e,
para isso, consulta-se a Figura 2.32. Vale ressaltar que para esfor¢os de tor¢cao em agos, o valor
de Va pode ser obtido utilizando os dados da tabela, porém com o valor de Sut do material

acrescido de 20 kpsi.

Figura 2.32 — Constante de Neuber para agos.

s, (ksl) v a (in™)
50 0,130
55 0,118
60 0,108
70 0,093
80 0,080
90 0,070
100 0,062
10 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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Para o célculo dos fatores de contracdo de tensdo por flexdo e torcdo (Kr e Kg), ¢

necessario um calculo prévio dos fatores de concentragdo geométricos envolvidos no projeto.

Estes, sao determinados pelas Figura 2.33 ¢ 2.34:

Figura 2.33 — Fator geométrico de concentragdo de tensdo Kt para um eixo com um rebaixo
arredondado em flexdo.
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Fonte: Norton (2013).

Figura 2.34 — Fator geométrico de concentracdo de tensdo Kts para um eixo com um rebaixo
arredondado em tor¢ao.
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Com os valores de K; e K (estaticos), prossegue-se com o calculo dos valores de Kre

Ky, com as seguintes Equacdes 2.64 e 2.65:
Flexao/Forga axial: Ke=1+q=*(K;—1) (2.64)
Tor¢io: Kes=1+4+q*(Kes— 1) (2.65)

Assim, ¢ possivel calcular o diametro minimo para o eixo em fung¢ao das consideracdes

impostas pelo projeto. Segundo a metodologia ASME, utiliza-se a Equagao 2.66:

1
2 3 2 2 3 2 )3
g= {(BZNf [\/(KfMa) + 4 (KfsTa) N \/(Kmem) + 4 (Kfme) n}
= k - 5, S ) (2.66)
Sendo
d- Diametro minimo para o rebaixo do eixo;
Nr-  Coeficiente de seguranca;

Kr-  Concentrador de tensdo por flexao;

Kr - Concentrador de tensdo por torgao;

M., - Componente alternante do momento atuante;
M - Componente média do momento atuante;
Sr-  Limite de fadiga corrigido do material;

Ksn - Componente de tensdo média torcional,

Twm- Componente média do torque atuante;

T, - Componente alternante do torque atuante;

Sy - Limite de resisténcia ao escoamento.

2.4.5 Chavetas
Em projetos de elementos de maquinas que necessitam de desmontagem, as chavetas
sdo utilizadas para facilitar este processo, fazendo a fixagdo de polias, engrenagens e demais

componentes ao eixo.
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De acordo com Norton (2013), as chavetas sdo padronizadas pelo seu tamanho e pelo
seu formato, na Figura 2.35 € possivel observar os diferentes tipos de chavetas. As chavetas sao

escolhidas de acordo com suas aplica¢des e com as forgas aplicadas a elas.

Figura 2.35 — Estilos de chavetas.
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Fonte: Norton (2013)

A Figura 2.36 mostra a padronizagdo ANSI para tamanhos de parafusos e eixos para as

dimensoes da chaveta.

Figura 2.36 — Tabela de chavetas padronizadas e tamanhos de parafusos para eixos com
dimensdes US e métricas.

Didmetro do Largura nominal da Didmetro do Didmetro do Largura x altura da
elxo (in) chaveta (in) parafuso (in) eixo (mm) chaveta (mm)
0312 <d=0437 0,083 #10 B<d=10 Ix3
0,437 «d <0562 0,125 #10 10<d=12 4x4
0,562 <d<0,875 0,187 0,250 12<d=17 5xb
0,875 <d<1,250 0,250 0,312 17<d<22 6x6
1,250 <d<1,375 0,312 0,375 22<d=30 8x7
1,375 <d<1,750 0,375 0,375 30<d=38 10x%8
1,750 <d<2,250 0,500 0,500 3B<d=44 12%8
2,250 <d<2,750 0,625 0,500 44 <d =50 14%9
2750 <d<3,250 0,750 0,625 50 <d <58 16% 10
3,250 <d<3,750 0,875 0,750 B8<d<E5 18x 11
3,750 <d <4500 1,000 0,750 65<d=75 2012
4,500 < d <5500 1,250 0,875 75<d=<85 22x14
5,500 < d <6500 1,500 1,000 85<d=95 25x14

Fonte: Norton (2013).

No caso especifico das chavetas Woodruff, existe uma tabela que padroniza as
especificagdes deste tipo de chaveta, com dados de altura e tamanho nominal por exemplo,

apresentada na Figura 2.37.
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Figura 2.37 — Tabela de tamanhos padronizados ANSI para chavetas Woodruff

Nidmero da chaveta Tamanho nominal da chaveta W = L Altura H
202 0,062 x 0,250 0,106
303 0,093 »« 0,375 0,170
404 0,125 x 0,500 0,200
605 0,187 x 0,625 0,250
806 0,250 x 0,750 0,312
707 0,218 x 0,875 0,375
608 0,187 x« 1,000 0437
BO8 0,250 = 1,000 0437
1208 0,375 1,000 0437
&10 0,187 1,250 0,545
810 0,250 x 1,250 0,545
1210 0,187 1,250 0,545
812 0,250 x 1,500 0592
1212 0,375 x 1,500 0582

Fonte: Norton (2013).

Hé dois modos de falha em chavetas: por cisalhamento e por esmagamento. Uma falha
por cisalhamento ocorre quando a chaveta ¢ cisalhada ao longo de sua largura na interface entre
o eixo e o cubo. Uma falha por esmagamento ocorre por esmagamento em qualquer lado em
compressao (NORTON, 2013).

A andlise de falha por cisalhamento leva em consideracdo a tensdo média de

cisalhamento, dada pela Equagao 2.67:

Ty = (2.67)

Sendo:

Txy - lensdo média de cisalhamento;

F-  Forga aplicada;

Acis - Area de cisalhamento sendo cortada.

Ja4 na andlise por esmagamento ¢ considerada a tensio média de compressao,

representada pela Equagdo 2.68.

F (2.68)
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Sendo:

Ox - Tensdo média de compressao.

F - Forca aplicada.

Acsm- Area de esmagamento (4rea de contato entre o lado da chaveta e o eixo ou o
cubo).

As chavetas geralmente sdo feitas em materiais dicteis, devido ao fato de sofrerem

cargas de cisalhamento. Geralmente sdo feitas de a¢o brando, laminado a frio.

2.4.6 Rolamentos

Em projetos que trabalham com a rotagdo de eixos ou componentes, sdo normalmente
aplicado dispositivos para diminuir o atrito e aumentar a eficiéncia do projeto. Uma das técnicas
mais aplicadas para eixos ¢ o rolamento, pois pode ser rapidamente escolhido e existe uma
infinidade de tipos para diferentes aplicacdes. Normalmente os rolamentos possuem 0s corpos
rolantes, gaiolas e a pista de rolamento, podendo suportar forcas axiais, radiais ou uma
combinacdo destas duas forgas.

Na Figura 2.38 sdo apresentados varios tipos de rolamentos e seus componentes,

podendo ser aplicados em eixos retos ou conicos, na vertical ou na horizontal.



Figura 2.38 — Tipos de rolamentos.
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Para a selecdo dos rolamentos internos da caixa de redugdo, que suportaram as cargas
das engrenagens conicas e as engrenagens retas de dentes helicoidais utilizou-se como
referéncia o catalogo geral da NSK.

O primeiro parametro a se definir para a escolha do rolamento ¢ o didmetro do eixo. A
partir desta defini¢do, € necessario, definir as cargas atuantes no eixo em questdo. Sabe-se que
para engrenagens de dentes retos helicoidais e para engrenagens conicas existem forcas radiais
e axiais trabalhando em conjunto. Essas for¢as devem ser consideradas no dimensionamento e
escolha do rolamento, os quais se dispde em diferentes maneiras de montagem. Rolamentos de
lado fixo suportam cargas axiais e radiais, enquanto rolamentos de lado livre suportam apenas
cargas radiais.

Quando se trata da selecdo das dimensdes dos rolamentos, é necessario definir a vida
util do mesmo. Para isso, leva-se em conta a quantidade de ciclos, a fadiga e a carga suportada.
Para obter um projeto confiavel € necessario que a vida do rolamento seja maior que a
determinada pelo projeto.

De acordo com o catdlogo da NSK, as Equacgdes 2.69, 2.70 e 2.71 podem ser utilizadas

para determinar a vida do rolamento e o melhor rolamento que se aplica a esta determinada

funcao.
Fq
—<e P=F +Y;xF, (2.69)
E.
F,
Z>e P=067+FE +Y,+FE, (2.70)
E.
P
Cr = fn*x— (2.71)
fn
Sendo:
F, - Forga axial;
FE. -  Forga radial;
e- Constante encontrada no catdlogo para cada rolamento;

P- Carga dinamica;
Y;,- Coeficiente encontrada no catalogo para cada rolamento;
fn-  Coeficientes de vida;

fn- Coeficientes de velocidade;
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C,-  Capacidade de carga.
No projeto de escolha de rolamento apresentado pela NSK ¢ definido um coeficiente de

vida, o qual pode ser considerado conforme a Figura 2.39.

Figura 2.39 — Coeficientes de vida e exemplos de aplicacio.
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Fonte: NSK (2013).

Na Figura 2.40 ¢ apresentado o coeficiente de velocidade para determinada rotagdo do
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Figura 2.40 — Coeficiente de velocidade.
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2.4.7 Cardan

Para o dimensionamento do eixo cardan utilizou-se os mesmos principios de eixos, desta
maneira sendo sujeito somente ao torque. A Equagdo 2.72 apresenta a tensdo de cisalhamento

do eixo.
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I, (2.72)

Tyy - Tensdo de cisalhamento;

T -  Torque no eixo;
r- Raio do eixo;
I, - Momento polar de inércia.

O eixo cardan trata-se de um eixo vazado, dessa forma o seu momento polar de inércia

pode ser expresso pela Equagao 2.73.

T 4 4
I, = 37" (D; — D;) (2.73)
Sendo:
D,-  Diametro externo do eixo;
D;-  Diametro interno do eixo.

Para materiais isotropicos, como definido para o eixo cardan desse projeto, o limite
elastico da tensdo de cisalhamento pode ser determinado a partir da tensdo equivalente de von

Mises Oy, dessa maneira utilizou-se a Equacgdo 2.74.

an = \/§ * Txy (274)

O coeficiente de seguranga, 17, do eixo cardan ¢ definido como a razdo entre a tensao
limite de escoamento do material, 0,4, € a tensdo maxima de von Mises, 0y, de acordo com

a Equagdo 2.75.

n= (2.75)

2.4.8 Juntas universais

Juntas universais sao componentes de transmissdo mecanica responsaveis por permitir

a conexao entre eixos com movimentos rotativos orientados em diferentes inclinagdes entre si.
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No ambito automotivo, tais componentes sao muito utilizados em conjunto com eixos cardan e
colunas de dire¢ao.

Uma caracteristica deste componente ¢ a transmissao de rotagdes de forma oscilatoria
em funcao da angulacdo entre os eixos. Isto ¢, quanto mais se aproximar de uma conexao reta
entre os eixos (180° de angulacdo), menor ¢ a oscilacdo de rotacdo no eixo de saida. Por outro
lado, quanto maior a angulagdo, mais oscilatdria € a rotagdo transmitida (UICKER; PENNOCK;
SHIGLEY, 2003). As Equagdes 2.76 e 2.77 deixam claro a influéncia da angulagdo entre os

eixos na velocidade ¢ aceleragao rotacional de saida.

w4 * cos(P)
= 2.76
Y2 =1 sen? (B) * sen?(¢,) (2.76)
w? = sen?(B) * cos(B) * sen(2 * ¢,)
a, = > > 5 (2.77)
(1 — sen?(B) * sen?(¢1))
Sendo:
wi-  Velocidade angular.
b - Angulo entre os eixos.
¢i-  Angulo do eixo transmissor.
o - Aceleragdo angular.

Uma forma de anular este efeito oscilatorio ¢ a inser¢ao de um eixo intermediario
conectado com duas juntas alinhadas entre si. Assim, o efeito oscilatério ¢ compensado. A

Figura 2.41 retrata a montagem.

Figura 2.41 — Montagem de juntas universais.

Fonte: Adaptado de China (2022)
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Naturalmente, as juntas universais sdo submetidas a forgas torcionais em funcdo do
movimento rotacional transmitido por elas. Assim, a sele¢cdo destes componentes para a
utilizagdo em projetos de transmissdo ¢ determinada pela angulagdo méxima, rotagdo e torque
transmitido. Também sdo importantes as dimensdes dos didmetros dos eixos de entrada e saida,

didmetros externos e comprimento das juntas.

2.5 Meétodo dos elementos finitos - FEA

No projeto estrutural ¢ feito a idealizacdo do comportamento da estrutura. Esse
comportamento pode ser expresso por diversos parametros, tais como pelos campos de tensoes,
deformacdes e deslocamentos na estrutura. De uma maneira geral, a analise estrutural tem como
objetivo a determinagdo de esforgos internos e externos (cargas e reagdes de apoio), e das
correspondentes tensdes, bem como a determinagdo dos deslocamentos e deformacdes da
estrutura que esta sendo projetada. Uma das ferramentas a serem utilizadas neste tipo de estudo,
sdo os programas CAE (Computer Aided Engineering), que sdo indispensaveis na solugdo dos
problemas, devido a alta complexidade envolvida.

A Analise de Elementos Finitos ou FEA ¢ a simula¢ao de um fendmeno fisico usando
uma técnica matematica numérica conhecida como Método dos Elementos Finitos, ou FEM.
Este processo estd no centro da engenharia mecanica, bem como de uma variedade de outras
disciplinas. E também um dos principios-chave utilizados no desenvolvimento de software de
simulacdo. Os engenheiros podem usar esses FEM (finite elements methods) para reduzir o
nimero de prototipos fisicos e executar experimentos virtuais para otimizar seus projetos.

De maneira geral, o método dos elementos finitos consiste em buscar solugdes
aproximadas numericamente, com erros aceitaveis para problemas de engenharia que
apresentam certa complexidade, os quais ndo sao possiveis obter respostas exatas através dos
métodos analiticos classicos. Ele segue a ideia de dividir um elemento continuo em finitos
elementos discretos de formas consideradas simples, conforme mostra a Figura 2.42, os quais
sd0 conectados os nos, que sdo pontos discretos. Entdo a solucdo aproximada ¢ obtida

numericamente simulando uma montagem de elementos de tamanho finito. (FILHO, 2007).
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Figura 2.42 — Geometria de elementos finitos

Fonte: Norton (2013).

Este ¢ um método para resolver equagdes diferenciais através da discretizacdo de um
sistema continuo em elementos discretos. Cada elemento ¢ definido por um conjunto de nds ao
seu redor, que podem ser deslocados e permitem a aplicagdo de carregamentos e restrigoes,
podendo assim, avaliar as repostas as aplicacdes em cada elemento do componente analisado.

Ao utilizar um software para a execucao de analises FEA, um cronograma de etapas ¢
necessario:

e Pré-processamento: etapa em que se define a geometria para a analise desejada,
geracdo de uma malha de elementos e defini¢do de propriedades do material e
da analise que sera feita;

e Solucdo: onde ¢ escolhido o método de resolucao que o software adotara para
avaliar este componente ja trabalhado;

e Pods-processamento: etapa onde sdo visualizados os resultados e ¢ possivel
avaliar os resultados da analise em diversos cenarios, como avaliag¢do de tensdes,
deslocamentos, andlises modais e de fadiga, entre outras.

Como dito, para executar uma simulacdo FEA, apds a limpeza da geometria, primeiro ¢
gerada uma malha, contendo milhdes de pequenos elementos que compdem a forma geral. Esta
¢ uma maneira de transcrever um objeto 3D em uma série de pontos matematicos que podem
ser analisados. A densidade dessa malha pode ser alterada com base em quao complexa ou
simples uma andlise ¢ realizada.

Sdo definidas uma série de propriedades, condi¢des de contorno e pardmetros para o
componente analisado, como:

e (Carregamentos;

e Restricoes;
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e Material;

e Propriedades;

e Superficies de Contato;
e [Entre outros.

Ap6s a defini¢do dos pardmetros, os cdlculos sdo executados para cada elemento ou
ponto da malha e, em seguida, combinados para formar o resultado final geral da estrutura.

Como os calculos sao feitos em uma malha, e nao na totalidade de um objeto fisico, isso
significa que alguma interpolagdo precisa ocorrer entre os nds. Essas aproximagdes geralmente
estdo dentro dos limites do que ¢ necessario. Os pontos da malha onde os dados sdo conhecidos
matematicamente s3o chamados de pontos nodais e tendem a ser agrupados em torno de limites
ou outras areas de mudanca no design de um objeto.

Definindo-se todos os elementos dos componentes, o programa entdo fornece diversas
opgdes de resolugdo para o problema desenvolvido. O mais utilizado ¢ denominado Optistruct
e fornece solugdes para problemas estruturais lineares e nao lineares. Ele emprega esquemas de
integragdo implicitos para problemas estaticos e dindmicos. Além do carregamento mecanico,
a transferéncia de calor acoplada a estruturas também esta disponivel. As aplicagdes de analise
do OptiStruct incluem durabilidade e vibracdes do trem de for¢ca automotivo, actstica do
interior do veiculo, vibragdes de satélites, durabilidade de veiculos pesados e off-road, analise
de tensdes e vibragdes de componentes, analise detalhada de elementos finitos de estruturas de
avides, vibragdes aleatdrias de navios e edificios, comportamento estrutural de asas compostas,
comportamento de flambagem e muitas outras aplicagdes avancadas de engenharia (ALTAIR,
2021).

As aplicagdes de otimizagao do OptiStruct incluem layout de materiais de estruturas e
componentes mecanicos sob cargas estaticas, dimensionamento de chapas metalicas sob cargas
estaticas e dindmicas, melhoria do comportamento acustico, projeto de pecas para manufatura
aditiva, projeto de layouts compostos e muito mais (ALTAIR, 2021).

Através deste modelo de resolugdo, as analises comumente analisadas sao:

e Analise linear estatica;
e Analise modal;

e Otimizagdo topoldgica.
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2.5.1 Analise linear estatica

Em modelos FEA, o tipo de anélise mais comum ¢ a andlise linear estatica. Esta ¢ uma
analise em que existe uma relacdo linear entre as forgas aplicadas e os deslocamentos. Na
pratica, isso ¢ aplicavel a problemas estruturais onde as tensdes permanecem na faixa eldstica
linear do material utilizado. Em uma anélise estatica linear, a matriz de rigidez do modelo ¢
constante e o processo de resolugdo ¢ relativamente curto em comparagdo com uma analise nao
linear no mesmo modelo. Portanto, para uma primeira estimativa, a analise estatica linear ¢
frequentemente usada antes de realizar uma andlise nao linear completa.

A anélise estrutural linear ¢ proveniente da manutencdo da geometria inicial, como
referéncia para a verificagdo do equilibrio, e da manuteng¢ao das propriedades fisicas especificas
do material da estrutura.

O objetivo principal da analise estatica ¢ quantificar a magnitude dos esfor¢os internos
e dos deslocamentos, que se manifestam em qualquer sistema estrutural, quando ele ¢
submetido a um carregamento arbitrario, cuja intensidade de dire¢do ou sentido ndo variem
com o tempo. A aplicagdo do carregamento na estrutura deve ser de forma lenta e gradual, de
modo que provoque no sistema estrutural um comportamento onde as tensdes e deformacgdes
ndo variem com o tempo (SILVA, 2017).

Como dito anteriormente o método dos elementos finitos divide o componente em
varios elementos compostos por nods que nos permitem avaliar a relagdo entre as forgas nodais
e os deslocamentos nodais para cada elemento, definindo assim o conceito de rigidez, que pode
ser comparado a uma mola, como ilustra a Figura 2.43. A rigidez da mola nada mais ¢ do que
uma relacdo entre a forca aplicada e o deslocamento medido da extremidade da mola. A
constante elastica da mola pode ser considerada como um coeficiente de rigidez no método dos

elementos finitos (FILHO, 2007).



76

Figura 2.43 — Sistema for¢a deslocamento de uma mola.

Fonte: Adaptado de Rust (2015).

O equacionamento do MEF utiliza o principio semelhante ao da mola, porém utilizam-
se diversos componentes de rigidez simultaneamente, como rigidez axial, de tor¢ao e flexao.
Relacionando assim todos os deslocamentos e forcas aos diversos componentes de rigidez.
Quando essas relagdes sao lineares e os componentes de rigidez sdo constantes, temos a analise
mais simples, que caracteriza uma analise linear (FILHO, 2007).

A tarefa principal da analise estrutural ¢ analisar os esforgos internos da estrutura e os
deslocamentos internos, baseado no carregamento externo, nas propriedades e geometria do

material, para isso utilizam-se equagdes algébricas na forma matricial da seguinte maneira:

o=E{F =[A]{} (2.78)

Onde {F} ¢ uma matriz coluna com todas as cargas nodais, [K] ¢ uma matriz quadrada
e simétrica de rigidez da estrutura, contendo os coeficientes de rigidez de toda a estrutura, que
relacionam todos os deslocamentos nodais com as cargas nodais ¢ {U} ¢ uma matriz coluna
com todos os deslocamentos nodais. Este ¢ o equacionamento linear para calculos estruturais,
caracterizado pela matriz de rigidez constante e a curva ilustrada na Figura 2.44 (ALVES

FILHO, 2007).
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Figura 2.44 — Curva caracteristica de analise linear.

Ft

U
Fonte: Adaptado de Ansys (2015).

A determinac¢do da matriz de rigidez de elementos bi e tridimensionais ¢ feita através de
técnicas matemadticas de interpolacdo e andlises de forga, energia de deformagdo e
transformagdo de energia, obtendo assim coeficientes de rigidez aproximados. Cada elemento
possui uma matriz de rigidez caracteristica, que estdo disponiveis na biblioteca de elementos
dos programas de analise via MEF (FILHO, 2007).

Uma das técnicas para solucdo de sistemas ¢ o Método Direto, nele ¢ possivel visualizar
as matrizes de rigidez citadas acima de acordo com o tipo de elemento avaliado, 1D, 2D, 3D,
com agdo de forgas axiais, transversais ou ambas. De modo geral, o método direto ¢ uma
metodologia multifisica de anélise de sistemas com fisicas unidimensionais e lineares entre dois
pontos no espago.

Em linhas gerais, temos que a variavel de fluxo ¢ proporcional a varidvel potencial:

Varfluxo = Keq * AI/arpotencial (2.79)

Onde a variavel de fluxo no caso estrutural ¢ a forca e a varidvel potencial ¢ a variagao
de deslocamento entre os pontos.
Ap0s isto, ¢ feita a defini¢do da fisica elementar local do problema a matriz elementar

local do componente analisado, sendo:

@) - [Z;i 122 local (Z;) (2.80)

local local

Onde:
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f Componente de for¢a no sistema local;
k- Componente de rigidez no sistema local;
u- Componente de deslocamento no sistema local.

Apo6s a definicdo da matriz local, o sistema ¢ rotacionado e suas componentes sao
decompostas conforme as diferencas entre os posicionamentos (angulacdes) globais e locais, as

condi¢des de contorno sao definidas e pode-se encontrar a matriz global de maneira semelhante

a local.
AN el e vy
= lobal (2.81)
(Ff govar Kpu KpplTOPCNUp) o

Onde:
F- Componente de for¢a no sistema global;
K- Componente de rigidez no sistema global;
U- Componente de deslocamento no sistema global.

A partir da matriz global, ¢ possivel encontrar os valores globais do sistema, logo apds
¢ necessaria uma conversao dos vetores nodais globais em locais para que se possa avaliar as

forcas e deslocamentos nas condi¢des do elemento analisado.

{u} = [T~ {U} (2.82)

Todos estes passos ocorrem internamente ao software utilizado.

Para avaliar este tipo de andlise, ¢ necessario também que o projetista tenha
conhecimento de alguns conceitos sobre as caracteristicas atuantes no componente analisado, a
fim de otimizar a interpretagdo dos resultados fornecidos pelo sistema (ROADE, 2018):

e Forcas: qualquer interacdo inicial que mude o movimento, direcdo ou estrutura
de um objeto € considerada uma forga;

e Cargas: forcas externas que atuam em uma estrutura e causam deformacdo ou
danos sdo definidas como cargas, podendo ser definidas em cargas estaticas e
dinamicas, dependendo se elas mudam ao longo do tempo ou nao;

e Forgas de reacdo: em geral, as forcas de reacdo aparecem no ponto de restri¢ao
e na direcdo em que o movimento da estrutura ¢ restrito;

e Forgas internas: forcas que atuam dentro da se¢do transversal do componente;

e Estresses: forca interna por unidade de érea;
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e Deslocamento: mudangas na posi¢ao espacial de uma estrutura;

e Deformagdo: mudanga na forma externa de uma estrutura.

e Tensdes: podendo ser normal ou de cisalhamento, expressam o grau pelo qual
um objeto se estica ou encolhe em uma determinada dire¢do, ou o grau que o

objeto ¢ esmagado, respectivamente.

2.5.2 Analise modal

A analise modal consiste no estudo dos modos de vibragao de estruturas cujas frequéncia
e amplitude dependem do material da estrutura e das restri¢gdes dos graus de liberdades (GDLs).
Os resultados desta analise indicam pontos de fragilidade em estruturas com frequéncias de
vibrar que podem entrar em ressondncia com excitacdes externas e gerar deslocamentos
demasiados em pontos especificos. Geralmente, estes locais identificados sdo reforcados com
adi¢do de material e/ou alteracdo na geometria a fim de se alterar o modo ou a frequéncia de
vibragao.

De acordo com Guerreiro (1999), o desenvolvimento da analise modal inicia-se com a
construcdo do equilibrio dindmico do sistema, representado pela somatdria de quatro tipos de
forgas envolvidas em um sistema genérico. Sao estas:

e Forga externa;
e Forca devido a inércia;
e Forca devido ao amortecimento;
e Forga elastica.
A relagdo entre estes vetores resulta na Equagdo de Movimento (EDM), representada

pela Equagao 2.83:

[M]. {u(®} + [C]. {u(@®} + [K]. {u(©} = {P(®)} (2.83)

Sendo:

M - Matriz de massa;

ii(t) - Vetor aceleracio;

C- Matriz de amortecimento;
u(t) - Vetor velocidade;

K- Matriz de rigidez elastica;



80

u(t) - Vetor posicao;

P(t) - Vetor forgas externas.

A solugdo para a identificagdo das frequéncias e modos de vibrar do sistema ¢
desenvolvida sob as condic¢des de forca externa nula e sem amortecimento. O problema se torna
homogéneo e sua solugdo ¢ suposta inicialmente como uma solugdo harménica do tipo que

segue na Equacao 2.84:

{ut)} ={U}.cos(w.t - ) (2.84)
Sendo:
U-  Vetor amplitude;
w-  Frequéncia de vibracao;

a-  Fase.
Derivando duas vezes a Equacdo 2.84 no dominio do tempo, obtém-se a expressao da
aceleracdo. Assim, ¢ possivel atribuir 8 EDM as expressdes de posi¢do e aceleracdo genérica

do GDL, resultando na Equagao 2.85:

[[K] - & [M]].{U} = {0} (2.85)

Atribui-se a matriz [K - @’.M] a denomina¢do de matriz dindmica. Para que o sistema
tenha uma solug@o nio trivial, deve-se igualar o determinante desta matriz a zero. Portanto, a
determinagdo das frequéncias e modos de vibracdao torna-se um problema de autovalores e
autovetores, representando, respectivamente, a frequéncia natural da estrutura e seus modos de
vibrar. Para cada autovalor existe um autovetor, ¢ a matriz modal dos modos de vibrar ¢
representada pelo simbolo [¢ ] (RAO, 2008).

Os deslocamentos do nés no sistema de coordenada fisico, {u/}, se relaciona com os

deslocamentos nodais, {n}, por meio da Equacao 2.86:

fu} = ¢.{n/ (2.86)

Sendo:
@- Matriz modal;

{n! - Deslocamento modal.
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Os modos de vibracdo da estrutura possuem a propriedade de ortogonalidade, que pode
ser normalizada em relacdo as matrizes de massa e de rigidez. Substitui-se os autovalores e
autovetores na Matriz Dinamica e multiplica-se pela transposta da matriz modal para obter uma
simetria entre as matrizes ortogonais diagonais de massa e de rigidez. O resultado destas
operacdes resulta em matrizes diagonais de massa e rigidez global, de acordo com as Equagdes

2.87 ¢ 2.88.

fEIMLf = [Mg] (2.87)
fEIKLf = [Ke] (2.88)

Segundo Rao (2008), o valor absoluto dos modos de vibrar ndo possuem qualquer
significado, somente a relagdo entre eles, tornando possivel infinitas representagdes de um
mesmo modo de vibrar. Assim, para facilitar a interpretacdo dos resultados, normaliza-se o os
vetores modais de modo que [M¢/ = [I], com [I] sendo a matriz identidade, ¢ [K¢] = [@’], com
i sendo o niumero de graus de liberdade do sistema.

Considerando um sistema qualquer, amortecido ou ndo, e excitado por uma forga
harmonica, ha a influéncia da frequéncia de excitagdo sobre as amplitudes da solu¢ao da EDM,

u(t). Sendo uma forga do tipo indicado na Equagao 2.89:

P(t) = Po.cos(€2t) (2.89)
Em que:
P, - Forca de excitagdo;
Q- Frequéncia de excitacao.

A relagdo entre a frequéncia de excitagdo e a frequéncia natural de vibragdo da estrutura,
@y, ¢ chamada de razdo de frequéncia, definida pela variavel r. Em casos onde @, = 2, tem-se
que r =1, o que configura a condi¢do de ressondncia.

A solu¢ado da EDM de um sistema ndo-amortecido submetido a uma excitacao
harmonica ¢ representada pela soma de uma parcela homogénea, do tipo indicado na Equagao

2.90, e uma parcela particular do tipo indicada pela Equacdo 2.91.

). cos(wy,. t) + a0

uy(t) = U — a=r "

.sen(wy.t) (2.90)
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.cos(W.t) (2.91)

Uo
W) =T

Sendo:

U-  Amplifica¢do dindmica;
Uo- Amplificacdo estatica;
u(t) - Velocidade inicia;

Segundo Rao 2008, a maxima amplitude ¢ expressa como:

U 1

U_O = m (2.92)

A razdo entre a amplitude dindmica e estatica ¢ denominada de Fator de Amplificacao,
e atinge uma condi¢do de solucdo indeterminada quando r = 1. O comportamento grafico ¢

representado pela Figura 2.45.

Figura 2.45 — Comportamento do Fator de Amplificagdo em um sistema nao-amortecido.

[y

=3
]

Fonte: Adaptado de Rao (2008).
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Aplica-se a regra de L’Hdspital para avaliar a solucdo da EDM sob condi¢des de limite

r — 1. Assim, a resposta do sistema em ressonancia torna-se:

u(t Uyw,
( ).sen(wn.t) y2
wy, 2

u(t) = ug.cos(wy. t) + .sen(wy,.t) (2.93)

O comportamento grafico o ultimo termo do somatério ¢ indicado pela Figura 2.46,

onde pode-se notar um aumento linear da resposta de deslocamento em fungao do tempo.

Figura 2.46 — Reposta de deslocamento quando » = 1.
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Fonte: Adaptado de Rao (2008).

Em sistemas com a presenga de amortecimento, o fendmeno de ressonancia também
influencia na resposta de deslocamento e no Fator de Amplificagdo. A Equacdo 2.94 seguinte

indica o Fator de Amplifica¢do para um sistema amortecido e com excitacdo harmonica.

U 1

Uo JA-rD2+@zr) 254)

Observa-se que em condi¢des de ressonancia, a solucdo da equagdo ndo se torna
indeterminada, como visto anteriormente em um sistema ndo amortecido. A resposta grafica do

Fator de Amplificagdo passa a ter influéncia do Coeficiente de Amortecimento, §. Portanto, as
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respostas do Fator de Amplificagdo e da fase, a, passam a ter o comportamento indicado pela

Figura 2.47.

Figura 2.47 — Comportamento do Fator de Amplificagdo (a) e Angulo de fase (b) para um
sistema amortecido em ressonancia.
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Fonte: Adaptado de Rao (2008).

O fendmeno da ressonancia gera oscilagcdes demasiadas nos elementos, contemplando
um possivel modo de falha por meio de propagacdes de trincas, fadiga do material ou picos de
forca. Muitas vezes ndo ¢ possivel alterar a frequéncia de excitacdo externa ao qual a estrutura
¢ submetida. A exemplo da aplicagdo destes trabalhos, a principal excitacdo externa conhecida
¢ a frequéncia de trabalho do motor. Assim, para se contornar possiveis falhas oriundas de
ressonancia ¢ possivel reaver o material da estrutura pois, como visto, a densidade tem
influéncia direta nas frequéncias naturais, ou realizar alteracdes estruturais como reforgos,

adicdo ou retirada de material em regides da estrutura propensas a falha.

2.5.3 Otimizac¢ao

A otimizacdo aplicada no projeto de componentes mecanicos consiste em se utilizar
métodos computacionais para obter dimensdes, formas ou topologia 6timas dos componentes.
As reducdes de peso e aumento de desempenho das pegas mecanicas, obtidas com o uso de
técnicas de otimizacdo, sdo significativas ao ponto de, atualmente, o seu uso ser decisivo para

definir a competitividade das industrias da area metalmecanica (autopegas, aerondutica, naval
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entre outros) dos EUA, Japao e Europa, sendo a sua importancia inegével na redugdo de custos
(SILVA, 2016).

Segundo Silva (2016), as trés principais técnicas de otimizagdo sdo: otimizagdo
paramétrica, de forma e topologica.

A otimizagdo paramétrica consiste em uma analise das dimensdes do projeto e na razao
entre elas. Assim o formato do componente nao sofre alteracao.

Na otimizagao de forma, normalmente ¢ alterado o formato do componente, de maneira
a seguir o projeto original como uma base. Devido as formas complexas que podem ser obtidas,
¢ utilizado em geral o método de elementos finitos (MEF) para a andlise das estruturas durante
a otimizagdo. A principal desvantagem da otimiza¢do de forma, nesse caso, ¢ que com a
alteracdo da forma da estrutura, a malha de MEF ¢ distorcida, exigindo um retrabalho da malha
durante a otimizagao (HAFTKA, 1995).

A otimizagao topologica € um processo que otimiza o layout e a estrutura do material
dentro de um determinado espago de projeto geométrico 3D para um conjunto definido de
regras definidas pelo designer, geralmente por meio da reducdo de material. O objetivo ¢
maximizar o desempenho da peca modelando e otimizando matematicamente fatores como
forcas externas, condi¢cdes de carga, condigdes de contorno, restricdes e propriedades do
material dentro do envelope do projeto.

O presente projeto utiliza a técnica de otimizagdo topoldgica, com o intuito da reducao
de massa e volume do componente com a restri¢ao de tensdo, com o intuito de trazer o melhor
custo com uma baixa massa e seguranga.

Embora existam métodos diferentes de otimiza¢do de topologia, talvez os mais praticos
sejam as técnicas baseadas em Elementos Finitos. Este, ¢ a base do software de simulacao de
engenharia assistida por computador (CAE), muito usada atualmente (CAROLO, 2020).

Em termos préticos, este processo faz uso de simulacdes de analise de elementos finitos
(FEA) para avaliar quais areas de um objeto ndo sdo estruturalmente cruciais. A FEA inicial
simula a distribuicdo de tensdes de um objeto submetido a forgas externas, previamente
inseridas pelo usuario. Com esses resultados, os algoritmos podem verificar quais se¢des do
objeto estdo menos sujeitas a tensdes internas e, portanto, potencialmente passiveis de serem
removidas.

Considerando o problema da Figura 2.48, o procedimento tipico de projeto estrutural
usando a otimizagao topoldgica é baseado em se definir o dominio no qual a estrutura pode

existir. Este dominio ¢ limitado pelas condi¢des de contorno da estrutura (pontos em que ela
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deve estar restrita) e pelos pontos de aplicacdo de carga. Outras limitacdes podem estar

relacionadas com a restricao do espaco ocupado (SILVA, 2016).

Figura 2.48 — Otimizag¢ao topoldgica de um componente.

Dominio Inicial Dominio Discretizado Topologia obtida

LA L,

LI

- Fabricagdo

Verifica¢ido Interpretacéio

Fonte: Silva (2016).

O algoritmo estd constantemente avaliando a distribui¢do de tensdes estruturais a
medida que remove o material, a fim de avaliar os efeitos resultantes. Isso ¢ feito através de
muitas etapas individuais até que geometrias estaveis sejam obtidas de acordo com as cargas e

condi¢des de contorno definidas anteriormente (CAROLO, 2020).
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3 METODOLOGIA

O desenvolvimento do projeto respeitara a sequéncia indicada no fluxograma da Figura

3.1.

Figura 3.1 — Fluxograma da metodologia.

Definigdo do ] Definicdo da Criacdo de modelo
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mercadolégica dos componerite utilizando o metq o dos
elementos finitos
l y l
Elaboracéo de Desenvolvimento | | ; ;
concepcées o —— Projeto final

Fonte: Do autor (2022).

O projeto ¢ iniciado definindo suas condi¢des de desenvolvimento e objetivos, deixando
claro o problema a ser solucionado. Parte-se, entdo, para uma analise mercadologica, definindo
0s meios para o sucesso do projeto, e, posteriormente, elaboragdo de concepgdes viaveis,
seguido pela definicdo da concepcdo ideal para a solugdo do problema proposto. Assim, €
possivel dimensionar os componentes, elaborar o sistema de forma detalhada em ambiente

CAD para avaliagao de empacotamento e validacdo em ambiente CAE.

3.1 Pré-projeto

Este topico trata das etapas de defini¢do de projeto, analise mercadolédgica e elaboracao
e defini¢do da melhor concepgao para a solugao do problema proposto.

Para a definicao do projeto deve-se elencar com clareza o problema a ser solucionado,
juntamente com as condigdes que o cerca. Isto ¢é, identificar as limitagdes, os objetivos e as

interagdes com o ambiente de aplicagdo do projeto. Em suma, nesta etapa ha uma observagao
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do ambiente como um todo para iniciar o processo de elaboragdo das concepcdes, das ideias e
métodos para se solucionar o problema e concluir o projeto.

A elaboragao da matriz SWOT deve considerar a atuacao da Equipe Buffalo Baja UFLA
na manufatura e continuidade do projeto. Também deve considerar o ambiente de
desenvolvimento como sendo a propria Universidade Federal de Lavras.

A elaboracdo da matriz SWOT deve levar em conta os seguintes pontos:

e Atuacdo da equipe na manufatura do projeto: uma vez que a Equipe Buffalo Baja
UFLA serd responsavel pela manufatura do sistema, alguns fatores internos e
externos da matriz serdo elencados baseado na participagdo da equipe.

e Ambiente de desenvolvimento sendo a Universidade Federal de Lavras: deste
ambiente de desenvolvimento, surgem fatores importantes a se elencarem na
SWOT oriundos de oportunidades que, em outros ambientes, nao existiriam.

e Ambiente de atuagdo Baja SAE: o cenario baja pode ser considerado um bergo
para aprimoramento de projeto e oportunidades de crescimento e visibilidade.

Estes pontos também sdo importantes de serem observados na criagdo da andlise
Canvas, pois alguns pontos fundamentais para o sucesso do projeto encontram-se nos ambientes
citados e em pessoas correlacionadas.

Uma vez analisado o ambiente ao qual se desenvolve o projeto, € possivel elencar e
ponderar os critérios para as futuras tomadas de decisdes. Isto ¢, na Tabela 3.1 a seguir, estdo
listados os critérios importantes do projeto com seus respectivos pesos, os quais serdo aplicados

na matriz tomada de decisdo.
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Tabela 3.1 — Critérios para a tomada de decisao.

Critério Peso Definicio do critério
- Resisténcia, desempenho e funcionamento adequado da
Confiabilidade 9 - . ¢
transmissao

Simetria geométrica do

) 7 Balanceamento de massa simétrico do veiculo como um todo
veiculo
Manutencao 9  Facilidade na montagem, desmontagem e manuten¢ao

Custo 7 Gastos em usinagem, compra de componentes etc.

Massa 8  Massa do sistema de transmissdo como um todo

Perda de rendimento 8  Pontos de perda de poténcia mecanica
Compatibilidade com os o . . . .

. 6  Facilidade de implementagdo do sistema no prototipo atual

sistemas

Tempo de . Tempo necessario para alteragdes do prototipo atual para receber

implementacdo 0 novo sistema

Compatibilidade com

. . 8  Facilidade de encontrar componentes no mercado
pecas comerciais

7 Centro de massa favoravel, aceleracdo maxima, velocidade
maxima, superacdo de aclives
Fonte: Do autor (2022).

Dinamica veicular

Determinados os critérios e seus respectivos pesos no projeto, prossegue-se com o
processo de tomada de decisdo, o qual serd dividido em trés etapas, consequentemente, trés
matrizes para tomada de decisdes. A divisdo por etapasobjetivareduzir o nimero de
concepgoes finais a serem avaliadas, assim, a comparagdo ¢ realizada entre componentes que
exercem a mesma funcdo, ou fungdes semelhantes, bem como posicionamentos diferentes para

um mesmo componente.

3.2 Dimensionamento dos componentes

3.2.1 Engrenagens

Neste topico serdo apresentadas as metodologias utilizadas para os calculos das
engrenagens de dentes helicoidais e conicas de dentes espirais.

Determinou-se que para obter uma redugdo suave e com direcdes de saida diferentes, a
caixa de reducdo tera dois pares de engrenagens cilindricas helicoidais € um par conico.
Buscando definir a reducdo total do conjunto e de cada um dos pares de engrenagens citados,
foram avaliados parametros que o veiculo devera cumprir nas competi¢cdes. O parametro
principal que influenciou nos calculos e na tomada de decisdo, foi uma prova onde o veiculo

deve superar uma rampa angulada em 45°.
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Sendo assim, possuindo os dados de especificagdo do motor encontrou-se um valor de
reducdo de aproximadamente 6, valor este que permite que o veiculo venga o aclive estipulado.
Com a reducdo de 6 obter-se-ia uma velocidade maxima final 61,986km/h. Visando um
coeficiente de seguranca ligeiramente maior ao competir nesta prova, foi definida uma reducao
de 6,25, aonde a velocidade maxima final atingida pelo veiculo sera de 59,506km/h.

Seguindo este parametro de redu¢do, foi definido que todos os trés pares de engrenagens
apresentardo uma reducdo de 2,5:1 gerando uma reducgdo total de 6,25:1 para os 2 pares
cilindricos que irdo gerar torque nas rodas traseiras, enquanto o par de engrenagens conicas
com reducdo de 2,5:1 se comunicara com um diferencial dianteiro de mesma reducgdo. Desta
maneira, totaliza-se a reducdo desejada de 6,25:1. Como os dois conjuntos helicoidais
compartilham as mesmas condi¢des de projeto, pode se utilizar de maneira andloga as mesmas
equacoes.

Devido a grande facilidade em se encontrar dados e ao bom funcionamento do conjunto
de engrenagem cilindricas de dentes helicoidais, definiu-se tanto no angulo de pressdo a quanto
no angulo de hélice y o valor de 20°. Ja para a engrenagem conicas, o angulo de hélice y ¢ de
35°.

De acordo com Figura 2.15, o nimero minimo de dentes que respeita a redugdo ¢ de 15
para o pinhdo e 37,5 para a coroa. Como as engrenagens precisam ter nimeros inteiros de
dentes, sera considerado 16 para o pinhdo e 40 para a coroa.

As engrenagens trabalhadas nesse projeto serdo aplicadas no mesmo ambiente e nas
mesmas condi¢des, desta forma, todos os fatores de corre¢ao definidos aqui serdo utilizados
para os trés pares.

O fator de aplicagdo Ka pode ser determinado pela Figura 2.18, onde sera considerado
choque médio, por se tratar de um motor mono cilindro, e choque moderado. Assim, o valor de
Ka ¢ 1,75.

Para determinar o fator de distribuicdo de carga Km utiliza-se como base a largura da
face F e a Figura 2.19. Como o projeto visa a redu¢cdo de massa, todas as engrenagens terdo a
face menor que duas polegadas. Assim Km ¢ 1,6.

O fator dinamico Kv pode ser determinado utilizando as Equacgdes 2.25, 2.26, 2.27. O
valor de qualidade da engrenagem serd igual ao apresentado em transmissdes automotivas,
sendo Qy =11.

Como as engrenagens dimensionadas neste projeto niao possuirdo grandes tamanhos,
sua geometria nao ird influenciar nas propriedades de tamanho. Desta maneira o fator de

tamanho Ks sera 1.
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O fator de borda para este projeto Kb ¢ de 1, pois ele prevé engrenagens simples de
corpo maci¢o e sem bordas.

Como as engrenagens dimensionadas aqui ndo serdo soltas, o fator de ciclo de carga Ki
terd o valor igual a 1.

O fator de acabamento superficial Cf'serd igual a 1, pois trata-se de uma engrenagem de
métodos convencionais.

A vida em ciclos das engrenagens ndo ultrapassara 107, portanto o valor do fator de vida
Kl e Cl seraigual a 1.

O projeto prevé uma confiabilidade de 99% para este conjunto de engrenagens, dessa
forma, Kr sera igual a 1.

Como o presente conjunto serd de mesmo material para facilitar a manufatura, o Fator
de razao a dureza, Ch, serd igual a 1.

O projeto nao ira trabalhar sobre grandes temperaturas, assim, o fator de temperatura K,
serd igual a 1.

Para as engrenagens conicas escolheu-se o perfil de dente espiral, desta forma Kx ¢ 1,15.

Os dentes das engrenagens nao serdo coroados, desta maneira Cxc € 1, e de acordo com
a AGMA o fator Cb € 0,634.

O material utilizado para as engrenagens desse projeto € o A¢o SAE 1045, devido as
suas propriedades como ductibilidade, resisténcia e usinabilidade.

De acordo com Norton (2013) os parametros de coeficiente de Poisson, v, € mdédulo de
elasticidade, E, do aco SAE 1045, sdo 0,28 e 30Mpsi respectivamente.

O tratamento escolhido para as engrenagens do projeto ¢ a cementagdo, pois este
tratamento oferece uma superficie mais rigida e um nticleo mais ductil. Logo, de acordo com
as Figura 2.23 e Figura 2.24, S'fbe S'fc para o agco 1045 cementado ¢ 75kpsi e 225kpsi,
respectivamente.

Desta forma ¢ possivel calcular os fatores de corre¢ao e com as tensdes aplicadas para
tensao de fadiga flexdo e tensao de fadiga a superficie.

Com as tensdes corrigida e com os esforgos aplicados no projeto € possivel calcular o
coeficiente de seguranga nos componentes.

Os projetistas tém como padrao que um valor acima de 1,2 ¢ aceitdvel, em vista que o

projeto necessita de uma baixa massa e um coeficiente maior gera um efeito oposto a este.
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3.2.1.1 Engrenagens helicoidais - Primeiro estagio

Para o primeiro estagio das engrenagens helicoidais escolheu-se o nimero de dentes de
16 para o pinhdo e 40 para a coroa, respeitando os critérios do topico anterior.

A proxima varidvel trabalhada foi o passo diametral. O niimero escolhido de acordo

com o padrio apresentado na Figura 2.16 ¢ 12.

Como base o Pd escolhido os calculos seguirdo o fluxograma apresentado na Figura 3.2.

Figura 3.2 — Fluxograma do célculo da engrenagem do 1° estagio.

Escolha de Célculo de: Célculo de Célculo de Dep
Pd ™ Px > C ™ e Deg
Célculo de: Calculo de Calculo de Calculo de W, b
Pce Pt Dpp e Dpg a,b,Htec Wr e Wa pUETicientes e
seguraca
! Y Y Y 7
Calculo de: | | Calculode | | Cilculode | | Calculo das ac,
Pn e Pb Rpp e Rpg ZeMp cb, Sfc e Sfb

Fonte: Do autor (2022).

O valor de F sera o menor possivel para reducdo de massa, dessa maneira o valor
utilizado ¢ 8/Pd.

Com base no numero de dentes do pinhao e da engrenagem, ¢ possivel encontrar o fator
J usando a Figura 2.17, onde serdao considerado um pinhao de 17 dentes ¢ uma coroa de 55, de

forma que o valor Jp ¢ 0,47 e Jg ¢ 0,54.

Fator geométrico sera calculado de acordo com o fluxograma apresentado na Figura 3.3.
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Figura 3.3 — Fluxograma do célculo da engrenagem do 1° estagio.

Calculo de:
My ) A
Valor dec. de: Sim Cal;:ul.o de
L] = | Equacdo B ;
Calculo de: 4 Calculo de _ | Célculo de
pp € g Na=1-Nr - I

Mn
1] Valor dec. de: L, Céli:};? = 4’
N&o

Ma 55
Calculo de: | Equagdo A
W

Fonte: Do autor (2022).

Com os parametros ja definidos, a proxima etapa ¢ calcular a forca tangencial W%, forca
axial Wa e forga radial Wr.
O proximo passo utilizado nos calculos das engrenagens serdo os modos de falhas, para
isso sera calculado a falha por fadiga de flexao e falha por fadiga de superficie.
Com base em a3, g, Sfb e sfc, ¢ possivel determinar o coeficiente de seguranca das
engrenagens, caso o valor ndo seja maior que 1,2 os seguintes parametros devem ser alterados:
e Largura de face F;
e Passo diametral Pd,

e N°de dentes da engrenagem Z.

3.2.1.2 Engrenagens helicoidais - Segundo estagio

Para o segundo estagio das engrenagens helicoidais escolheu-se um numero de dentes
para o pinhao maior que o do primeiro estagio, pois nessa etapa tem-se um torque ampliado em
2,5 vezes, tornando necessario o dimensionamento de um componente maior. Desta forma,
adotou-se como primeira estimativa o nimero de dentes do pinhdo como sendo 1,5x o da
primeira. Portanto Zp ¢ 24 e Zg ¢ 60.

A proxima varidvel trabalhada foi o passo diametral. O niimero escolhido de acordo
com o padrao apresentado na Figura 2.16 ¢ 10.

Com base no Pd escolhido, os céalculos seguirdo o fluxograma apresentado na Figura

3.4.
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Figura 3.4 — Fluxograma do célculo da engrenagem de 2° estagio

Escolha de Célculo de: Célculo de Célculo de Dep
Pd ™ Px > C ™ e Deg
Célculo de: calculo de Calculo de calculo de W, C"i}“!ﬂ" d"sd
Pce Pt Dpp e Dpg a,b,Htec Wr e Wa pReticlentesiy
seguraca
Y Y v Y 7
Calculo de: | | Calculode | | Cilculode | | Calculo das ac,
PnePb Rpp e Rpg ZeMp cbh, Sfc e Sfb

Fonte: Do autor (2022).

O valor de F serd o menor possivel para reducao de massa, dessa maneira o valor
utilizado ¢ 8/Pd.

Com base no niimero de dentes do pinhao e da engrenagem ¢ possivel encontrar o fator
J usando a Figura 2.17, onde serdao considerado um pinhdo de 26 dentes ¢ uma coroa de 135.
Assim, o valor de Jp ¢ 0,49 e Jg ¢ 0,53.

Fator geométrico sera calculado de acordo com o fluxograma apresentado na Figura 3.5.

Figura 3.5 — Fluxograma do célculo de I para o segundo estagio

Calculo de:
L : alculo d
Valor dec. de: Sim Ca i“ ans
min
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Calculo de: 4 Calculo de _ | Célculo de
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Célculo de: _r

P

Calculo de
Lmin 4’

Equacgdo A

Fonte: Do autor (2022).

Com os parametros ja definidos, a proxima etapa ¢ calcular a for¢a tangencial W%, forga

axial Wa e forca radial Wr.
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O proximo passo utilizado nos calculos das engrenagens serdo os modos de falhas. Para
isso, sera calculado a falha por fadiga de flexdo e falha por fadiga de superficie.
Com base em @y, 0., Sfb e sfc, é possivel determinar o coeficiente de seguranga das
engrenagens. Caso o valor ndo supere 1,2 os seguintes pardmetros devem ser alterados:
e Largura de face F;
e Passo diametral Pd,

e N°de dentes da engrenagem Z.

3.2.1.3 Engrenagens conicas com dentes em espiral

Para o primeiro estagio das engrenagens conicas escolheu-se, respeitando os critérios
do topico anterior, o nimero de dentes de 16 para o pinhdo e 40 para a coroa.

Para determinar os angulos de cone de cada engrenagem do conjunto utilizou-se a
reducdo e, através do arco tangente de 2,5 obtive-se o angulo da engrenagem. Subtraindo este
valor de 90°, tem se o angulo do pinhao.

A proxima varidvel trabalhada foi o passo diametral. O ntimero escolhido de acordo
com o padrio apresentado na Figura 2.16 & 12.

Como base o Pd escolhido os calculos seguirdo o fluxograma apresentado na Figura 3.6

Figura 3.6 — Fluxograma do céalculo da engrenagem conica.

Escolha de Calculo de: Calculo de Calculo de Dep
Pd Px C e Deg
Célculo de: Calculo de Célculo de Calculo de Wt, —
Pce Pt Dpp e Dpg a,bHtec Wr e Wa QR Ticientes G
seguraca
Y ! Y ! I
Célculo de: Calculo de Calculo de Calculo das oc,
Pn e Pb Rpp e Rpg ZeMp cbh, Sfc e Sfb

Fonte: Do Autor (2022).

O valor de F respeitard o tamanho méaximo indicado. Calculou-se, entdo, L ¢ Fmax. F

sera igual a Fmax.
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Com base no niimero de dentes do pinhdo e da engrenagem ¢é, possivel encontrar o fator
Jusando a Figura 2.29, onde foi considerado um pinhdo de 17 dentes e uma coroa de 55. Assim,
ovalor éJp ¢ 0,218 e Jg ¢ 0,224.

Fator geométrico, I, sera escolhido com base na Figura 2.28, sendo igual a 0,110.

Para o dimensionamento das engrenagens conicas espirais, alguns fatores de correcao
sdo acrescentados, sendo o Kx, Cb, Cxc, Cmd ¢ z.

O fator Kx serd igual a 1,15, respeitando a norma da AGMA para engrenagens espirais.
O fator Cb ¢ definido pela AGMA e ¢ 0,634. J4, Cxc sera 1,5, pois o projeto ndo conta com
engrenagens de dentes coroados.

Como as engrenagens serdo montadas uma em balango e outra apoiada, Cmd inicial ¢
1,5. Porém, como os dentes ndo sdo coroados, este valor seguird a norma da AGMA e sera
dobrado, resultando em 3.

Com base nos dados obtidos sera calculado 7d e entdo avaliados este valor para
encontrar o valor de z.

Com os parametros ja definidos, a préxima etapa ¢ calcular a for¢a tangencial W%, forca
axial Wa e forca radial Wr.

O proximo passo utilizado nos calculos das engrenagens serdo os modos de falhas e para
isso serd calculado a falha por fadiga de flexdo e falha por fadiga de superficie.

Com base em gy, ., Sfb e sfc ¢ possivel determinar o coeficiente de seguranca das
engrenagens. Caso o valor ndo seja maior que 1,2 os seguintes parametros devem ser alterados:

e Largura de face F;
e Passo diametral Pd;

e N°de dentes da engrenagem Z.

3.2.2 Eixos

Para os eixos dimensionados neste projeto, utilizou-se um ago SAE 1020 laminado a
frio, devido a sua grande aplicabilidade, usinabilidade, ductibilidade, custo e facilidade de
comercializa¢do. De acordo com Norton, (2013) para o aco SAE 1020, a resisténcia ltima a
tracao Sut ¢ 68kpsi e Sy ¢ 53kpsi. Na Figura 3.7 ¢ apresentado um fluxograma para calcular os

diametros dos eixos.
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Figura 3.7 — Fluxograma do célculo de eixo.

p cothadiy Implementacao
fatores de > pno e toolg Calculo do
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do eixo Definig¢do do
@ final de acordo
i com oS paremetros
do projeto
Definicdo | | Calculo do
das forcas Pmin

Fonte: Do Autor (2022).

Os fatores de corre¢do podem ser definidos de uma forma geral para todos os eixos, pois
estes tém a mesma aplicabilidade.
O carregamento aplicado nos eixos ¢ de flexdo e tor¢do, resultando dessa forma

Ccarregamento € 1. O componente ndo apresentara grandes medidas, uma vez que tem se um

baixo empacotamento no carro, dessa forma, Ciy, € 1. O projeto ndo passara por grandes

temperaturas, portanto, Cigmp € 1. O eixo serd usinado de forma convencional, entdo,
Csuperfic.€ 0,84. O projeto prevé um fator de confiabilidade de 99%, resultando em C,s. igual

a 0,938.

O raio de entalhe escolhido para os eixos ¢ de 0,1 polegadas. Este valor reduzira as
tensdes causadas por concentradores de tensao.

Assim € possivel calcular Se’ e Se, utilizando as equacdes apresentadas na se¢ao 2.4.4.

Através do valor de Sut, definido para o projeto, e da Figura 2.32, ¢ possivel interpolar
o valor e encontrar a.

Para determinar os momentos e for¢as atuantes nos eixos foi necessario a utiliza¢do do
software Ftool. A partir dele, serdo extraidos os valores de forga cortante, momento fletor e os
valores de momentos maximos no €ixo.

Com base em cada diametro, foram escolhidos K7 ¢ Kts, onde a estimativa inicial de
diferenca de didmetros ¢ 2 mm.

Para o eixo do primeiro estagio foi determinado que o seu didmetro minimo serd de 1”
uma vez que este ¢ o didmetro de entrada da polia movida utilizada da transmissdo CVT do

carro. Para o eixo intermediario, o valor da estimativa inicial foi de 1,25 devido ao aumento
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de torque. Ja para o eixo de saida, adotou-se um didmetro inicial de 1,5, uma vez que este

suporta as maiores forg¢as do conjunto.

3.2.3 Chavetas e rolamentos

As chavetas utilizadas seguirdo a Figura 2.36, onde o didmetro do eixo serd analisado.

No eixo de entrada ndo havera chavetas, uma vez que a ideia proposta pelos projetistas
¢ usinar as engrenagens em conjunto com o €ixo, desta forma a analise sera realizada apenas
nas duas primeiras.

Ap0s a escolha das chavetas o didmetro do eixo serd reajustado deixando o didmetro do
rasgo da chaveta como o determinado na se¢do 3.2.2.

Desta forma por ultimo analisou-se os critérios de falhas das chavetas.

Neste projeto teremos forgas axiais, radiais e tangenciais, dessa forma os rolamentos
devem suportar estes esforcos, sendo determinado o lado de atuagdo de acordo com o somatério
das forgas no eixo.

O projeto prioriza rolamentos com a largura de pista e diametro externo menor, uma vez

que se deseja diminuir o material da capa.

3.2.4 Eixo Cardan e juntas universais

Os projetistas escolheram utilizar um tubo de 1” de ago 1020 com uma espessura de
parede de 2 mm para o cardan, por ser um material comercial de facil acesso no mercado.

Assim, sera calculado se este material atende os requisitos minimos e esforgos
aplicados.

As juntas universais escolhidas pelos projetistas sdo as exibidas no catidlogo da

NOLEREM, respeitando o didmetro externo do cardan.

3.3 Meétodo dos elementos finitos — FEA

Seguindo a bibliografia vista no topico 2.5, a capa da caixa de redugdo do sistema
projetado sera avaliada com o auxilio do software de mecanica computacional HyperWorks.
Serdo realizadas trés diferentes analises:

e [Estatica: sera avaliado a atuacdo das tensdes na geometria e obtendo-se os

coeficientes de seguranca através do critério de Von Mises;
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e Modal: serdo analisadas as caracteristicas de vibragdo da estrutura mecanica,
mapeando os seus modos de vibrar;
e Otimizagdo topoldgica: analise que buscara a otimizagao do layout e da estrutura
do componente projetado, maximizando o seu desempenho.
A analise ocorrera diante de 3 cenarios principais:
e Pré-processamento;
e Solugio;

e Pods-processamento

3.3.1 Pré-processamento

3.3.1.1 Limpeza da geometria

Nesta etapa, ¢ onde serd verificada a qualidade da geometria analisada apds a
importagdo para o HyperMesh. Utiliza-se a ferramenta “Quick Edit” que executa fungdes para
corrigir possiveis falhas na geometria, como superficies ndo fechadas, superficies duplicadas,
arestas livres e arestas com multiplas superficies por exemplo. Isto afetard diretamente a
qualidade da malha a ser criada. Na Figura 3.8 (a) tem-se a geometria antes da limpeza e na

Figura 3.8 (b) a geometria apds o processo.

Figura 3.8 — Limpeza de geometria

Fonte: Do Autor (2022).
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Na Figura 3.8 pode-se observar que a geometria possui linhas verdes e azuis ao seu
redor, estas coloragdes ditam como estd sendo avaliado cada superficie do sistema de acordo
com os seguintes padrdes:

e Vermelho: utilizado em arestas livres, com a existéncia de somente uma
superficie. Caso apareca entre duas superficies pode indicar uma falha na
geometria;

e Amarelo: utilizado em arestas associadas a trés ou mais superficies, como por
exemplo, arestas em T. Caso ndo existam trés superficies visiveis, pode ser um
sinal de que alguma das superficies que a linha abrange esta duplicada;

e Verde: realiza a associagdo entre duas superficies;

e Azul: utilizada quando se deseja ignorar algumas das superficies em que a linha
entra em contato e considerar ambas como somente uma superficie.

Além da limpeza das se¢des de superficie, nesta etapa também ¢ possivel otimizar
secdes do componente com o intuito de facilitar a analise, como a remogao de linhas proximas,

a eliminacao de arestas, adicao de chanfros e remoc¢ao de raios de entalhes.

3.3.1.2 Malha dos componentes

Ap6s a limpeza e otimizagdo da geometria, € iniciado o processo de criagdo da malha
do componente analisado. Como citado na Secdo 2.5 este passo ¢ fundamental para a
interpretagdo e resolucdo do problema para o software, é ele quem define a quantidade de
elementos em que o componente sera avaliado.

Como a geometria analisada ¢ um elemento 3D, um solido, serd utilizada a fun¢do
“Tetramesh -> Volume Tetra”, este ¢ um tipo de malha vantajoso por se adaptar a maioria dos
elementos com qualidade e exigir menos esfor¢os na correg¢ao de possiveis componentes falhos.

A Figura 3.9 mostra os elementos de malha criados para a geometria em questdo, a
funcdo utilizada promove a criacdo de elementos tetraédricos ao longo de toda superficie e

interior do objeto.
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Figura 3.9 — Malha tetraédrica.

Fonte: Do Autor (2022).

Para uma otimizagdo da analise de malhas, foi feita uma analise de convergéncia, que ¢
uma analise para avaliar se a qualidade de elementos esta satisfatoria diante de uma divergéncia
padrdo definida, quando ndo for informado um valor de referéncia, ¢ necessario avaliar o
resultado relativo entre o nimero de elementos e a variacao na tensdo naquela regido onde serdo
criados diferentes tamanhos de malha, sempre buscando uma divergéncia baixa entre os valores

e um comportamento de tensdo parecido entre os elementos da area analisada.

3.3.1.3 Qualidade da malha

Etapa onde serdo avaliados a quantidade de elementos presentes na malha, sempre
buscar a menor quantidade de elementos possivel, porém com resolugdo suficiente para
interpretar corretamente todas as regides da peca.

E interessante prestar atencio principalmente a:

e Pequenos raios;
e Pontos de aplicagdo de forcas e restrigoes;

e Regides estreitas;
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e Regides com mudangas abruptas de se¢do transversal.

Figura 3.10 — Ferramenta de qualidade de malha.
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Fonte: Do Autor (2022).

Durante a utilizacao do software Hypermesh, foi necessario a validagao dos elementos
da malha criada, a ferramenta “Check Elems” permite avaliar a condicdo da malha para
variados parametros, o principal a ser analisado para o tipo de malha criado é o “tet colapse”,
buscando sempre uma porcentagem nula de falha, como apresentado no canto inferior esquerdo

da Figura 3.10.

3.3.1.4 Elementos rigidos

Com os elementos de malha criados e avaliados, ¢ possivel gerar os nds rigidos cada
qual com sua utilidade. Primeiramente, cria-se elementos rigidos do tipo RBE2, que ¢ um
elemento que nao considera a deformagdo e permite a aplicagdo de uma forca qualquer em
pontos especificos. Estes elementos possuiram todos os graus de liberdade limitados, e serdo
conectadas as bases de fixacdo na capa (tanto as de conexao entre os diferentes lados da capa,
quanto as de fixacdo do conjunto no chassi do veiculo), e simulardo os parafusos nas fixacoes
citadas.

Na Figura 3.11 ¢ possivel ver o posicionamento destes elementos, estes recebem uma

forca no ponto especifico e distribuem essa carga a todos os elementos em que estdo conectados.
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Figura 3.11 — Elementos rigidos RBE2 presentes no sistema.

Fonte: Do Autor (2022).

3.3.1.5 Condig¢odes de contorno

Através da definicao de alguns parametros, o programa se torna apto a executar varios
tipos de resolugdes do problema, para as analises abordadas no presente trabalho, fazem-se
necessarias as defini¢des dos seguintes parametros:

e Propriedades do material: o material utilizado foi o aluminio 6061-T6 com as seguintes
propriedades.
= Modulo de elasticidade (E) = 68,9 GPa => 68900 Mpa;
= Coeficiente de Poisson (NU) = 0,33 => 0,33;
= Densidade (RHO) = 2,7g/cc => 2,7.10"(-9) ton/mm?;
=  Modulo de cisalhamento (G) = 26,0 GPa => 26000 Mpa.
e (Carregamentos no componente: podendo ser forgas e restricdes
» Forgas: serdo definidos valores e direcdes das forgas que serdo aplicadas nos
elementos rigidos criados nos centros dos rolamentos.
= Restrigdes: pontos de restricao dos elementos rigidos posicionados nas bases
de fixagdo ao chassi.
e Propriedades da anélise: sdo os chamados “load steps”, estes sao propriedades definidas de
acordo com a analise a ser avaliada, serdo criadas estas propriedades para andlises estatica

linear, modal e de otimizacao topoldgica.
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e Propriedades da geometria: condi¢des de contorno que informardo se a geometria em
questdo serad avaliada como 1D, 2D ou 3D, no dimensionamento da capa foram utilizados
parametros para a definicdo de um soélido (3D).

Na Figura 3.12 ¢ exemplificado um componente mecanico com forgas e restrigoes.

Figura 3.12 — Posicionamento das forcas e restrigdes na capa.

FORCE=10.0

Fonte: Do Autor (2022).
3.4 Solucao

Apos definidas as condigdes de contorno do problema, serdo utilizadas as opg¢des de
resolugdo oferecidas pelo programa. Para as analises de interesse deste projeto, sera utilizado o
mesmo método de resolugdo, o OptiStruct, que fornece opgdes de solugdes nao lineares, modal

e de otimizagao.

3.5 Pos-processamento

Logo em seguida a etapa de solugdo, o programa permitird visualizar a ferramenta
HyperView, que exibira diversos resultados para o sistema analisado, podendo variar entre as
trés principais diferentes nas analises criadas obtendo variados resultados para estas.

Esta etapa sera abordada mais afundo na Secao 4.3.1 de resultados do sistema CAE.
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4 RESULTADOS E DISCUSSAO

4.1 Pré-projeto

O projeto ¢ definido como um sistema de tracdo integral composto por elementos de
maquinas capazes de transmitir, amplificar e distribuir de forma confiavel e eficiente, a poténcia
e torque do motor. Os componentes devem ser dimensionados de forma a suportar os cenarios
mais criticos de carregamentos envolvidos no funcionamento do veiculo e interagir com seus
demais sistemas dindmicos, como suspensao, freio e chassi. A montagem da transmissdo deve
permitir tal interacdo e respeitar as normas de seguranga impostas pelo regulamento da
competigao.

As forgas envolvidas sdo unicamente provindas do motor, que possui uma poténcia de
10 HP e torque maximo de 18,7 N.m. O primeiro estagio de redugdo do sistema ao qual o torque
¢ submetido ¢ a CVT, cujo intervalo de reducdo ¢ de 1,04:1 até 3,18:1. No caso do
dimensionamento por pico de for¢as, a maxima reducdo deve ser considerada para dimensionar
os componentes do sistema e garantir a resisténcia. Por ltimo, o projeto deve possibilitar, por
meio de elementos de unido como juntas universais, por exemplo, a implementacdo de um
diferencial na regido dianteira do veiculo, permitindo o tracdo integral em curvas. A redu¢do
do diferencial deve ser igual a reducdo direcionada para o eixo traseiro do veiculo, de 2,55:1,
evitando que as rodas traseiras e dianteiras apresentem um torque diferente.

A construgdao da matriz de andlise SWOT esta representada na Tabela 4.1, na qual

elencou-se as forgas, fraquezas, oportunidades e ameacas ao desenvolvimento do projeto.
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Tabela 4.1 — Matriz de analise SWOT.

FORCAS

e Relacdo com a equipe; ¢ Baixo capital da equipe;

e Proximidade com os professores; e Necessidade de mio de obra terceirizada;
¢ Conhecimento técnico do e Conteudo teodrico geralmente em idiomas
desenvolvimento do veiculo; estrangeiros;

Auxilio de equipes Baja SAE Primeiro desenvolvimento de projeto 4x4

FATORES INTERNOS
[ ]

parceiras; na equipe;
) ¢ Necessidade de desenvolvimento de pecas
e Obtencao de dados praticos do , beg
; especificas.
veiculo; . . .
e Oficina com equipamentos limitados
e Apoio da Universidade.

OPORTUNIDADES AMEACAS

e Beneficios na competi¢ao ) N ..
4 petis Qualidade da mao de obra terceirizada;

(pontuacdo bonus);

o Alteracdo da regra para a ) .

g:. . . g P e Apoio dos patrocinadores;

competi¢ao internacional;

e Inexisténcia de veiculos com o . . .

. ¢ Distanciamento do objeto de estudo;

sistema atualmente;

N e Compatibilidade com os  sistemas

e Inovacao; ~ .
correlatos (adaptacao da tecnologia);

¢ Visibilidade da equipe no cendrio

Baja SAE;
e Conteudo gerado para pesquisas

futuras.

FATORES EXTERNOS

Restrigdes do regulamento;

Imprevistos financeiros.

Fonte: Do autor (2022).

A aplicacdo do projeto foca no ambiente competitivo Baja SAE, portanto os principais
pontos de auxilio (oportunidades e forgas) para o desenvolvimento sdo focados na universidade,
na equipe e na competicdo. Por consequéncia, as relagdes decorrentes destes vinculos também
sdo fatores importantes para o sucesso do projeto, por exemplo, o auxilio de docentes da area
no desenvolvimento do projeto, ou auxilio de equipes de Baja SAE com experiéncia. Ja as
ameacas e principais fraquezas encontram-se na fase de manufatura e estdo relacionadas a
limitagdo financeira. Assim a analise Canvas, indicada pela Figura 4.1, ¢ fundamental para o

direcionamento de parcerias, atividades e recursos chaves para o sucesso do projeto.



Figura 4.1 — Andlise Canvas.
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Parcerias-Chave

Buffalo BAJA
UFLA

Equipes
companheiras

Softwares

Docentes UFLA

Atividades Chave

Desemvalvimento
do Projeto

Conexdo com a
equipe

Adaptacao ao
regulamento

Propostas de Valor

Eficiéncia

Recursos Chave

Material

Softwares

Dados do
veiculo

Relacionamento

Experiéncia
Compartilhada

Relacionamento
COm 05
professores

Competicdes

Redes Sociais

Revistas e Jornais

Segmentos de Clientes

Equipes BAJA

Montadoras Off-
Road

Estrutura de Custos

Usinagem das

pecas

Fontes de Receitas

Patrocinadores

Eventos

Fonte: Do autor (2022).
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A andlise Canvas permite a identificacdo sistematica dos pontos necessarios a serem
mantidos ou impulsionados pela equipe para que o projeto obtenha sucesso no desenvolvimento
e na execu¢ao. Esta ferramenta permite a visualizacdo de informagdes importantes tanto para o
desenvolvimento do projeto, como para sua manufatura, indicando pontos chaves a
demandarem atencdo dos gerenciadores do projeto.

Fazendo uma andlise para a matriz tomada de decisdo, pode-se dizer que a concepcao
que melhor se aplica no projeto € a que apresenta maior valor do produtdrio. Desta maneira, ¢
necessario determinar, de acordo com a Tabela 3.1, a melhor concepgao.

Através do “brainstorming” determinou-se quatro concepgdes principais, as quais sao
diferenciados os mecanismos e o posicionamento dos elementos. Determinou-se que a matriz
tomada de decisdo foi composta por trés etapas, sendo apresentadas a seguir.

e Primeira tomada de decisdo

Nesta primeira etapa, considerou-se uma combinag¢do do posicionamento do motor ¢
elementos responsaveis pela transmissao de tragdo para o cardan. O motor pode ser posicionado
com seu eixo paralelo ou perpendicular ao eixo longitudinal do veiculo, enquanto os elementos
de transmissdo variam entre sistema de corrente, ou de engrenagens conicas, acoplada no eixo
de saida da atual caixa de redu¢do da equipe, e a fabricacdao de uma nova caixa de transferéncia,
substituindo a atual. Cada uma das opgdes citadas sdo acompanhadas por suas devidas
adaptacdes de montagem.

A primeira combinac¢do, conforme indicada pela Figura 4.2, ¢ constituida pela
conservagdo do posicionamento atual do motor (eixo perpendicular ao sentido longitudinal do
veiculo) e a adi¢do de um sistema de corrente acoplado ao eixo de saida da atual caixa de
reducdo. Nesta combinagdo, € necessario a fixagcdo de um eixo paralelo ao eixo do motor, logo
abaixo do mesmo, por meio de mancais de fixacdo. Neste componente, sera posicionado,
também, um par de engrenagens coOnicas para acoplar o cardan de forma paralela ao eixo

longitudinal.
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Figura 4.2 — Primeira concepgao.

Fonte: Do autor (2022).

A presenca de corrente como elemento de transmissdo pode ser elencada como o elo
fraco desta concepcdo, sendo menos eficiente quando comparado aos elementos rigidos. A
quantidade superior de elementos de transmissdo para a adaptagdo ao protétipo atual faz com
que a massa ¢ manutengdo sejam prejudicados, porém, tais elementos sdo facilmente
encontrados no mercado, reduzindo o custo e o tempo de implementacao.

A segunda concepcao também ¢ constituida pelo motor em posi¢do transversal, como
mostrado na Figura 4.3, porém com o acoplamento do cardan diretamente no eixo de saida da
atual caixa de redugdo, com um par de engrenagens coOnicas. Nesta concepgdo, O
posicionamento paralelo do cardan ao eixo longitudinal ¢ alterado de forma a criar uma

angulacdo entre tais referéncias.
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Figura 4.3 — Segunda concepgao.

ixa de reduglio eng. canica

Fonte: Do autor (2022).

O posicionamento angulado do cardan em relagdo ao sentido longitudinal do veiculo
gera algumas complicagdes de balanceamento. Os esfor¢os necessarios para superar a
resisténcia da inércia rotacional sdo concentrados nos componentes cujo cardan est4 acoplado,
entretanto esta concep¢ao exige menor quantidade de elementos, diminuindo pontos de perda
de poténcia.

Nesta concepgdo, foca-se na aplicagdo de um sistema de tracdo 4x4 no presente
prototipo, exigindo poucas adaptagdes e, portanto, tempo reduzido para implementacao, assim
como a concepgao anterior.

A terceira concepg¢do criada consiste no motor em posicao longitudinal do veiculo,
adicionando-se uma caixa de transferéncia a qual substitui a atual caixa de reducdo. Tal
componente tem a fun¢do de alterar a direcdo da transmissdo de rotacdo e realizar as redugdes

necessarias. A Figura 4.4 mostra a concepgao.
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Figura 4.4 — Terceira concepgao.

Fonte: Do autor (2022).

Esta concepcao apresenta melhor posicionamento dos componentes e possibilidade de
melhoria de desempenho devido ao dimensionamento de uma nova caixa de engrenagens.
Também apresenta menos pontos de perda de poténcia em comparagdo com as concepgdes
anteriores.

Jana quarta concepgao, Figura 4.5, motor em posi¢ao longitudinal, juntamente com uma
caixa de engrenagens com as mesmas funcdes da citada anteriormente. A caixa de redugdo atual
¢ substituida por uma nova que permite o acoplamento do cardan de forma coincidente com a

direcdo longitudinal do carro.

Figura 4.5 — Quarta concepgao.

e

Fonte: Do autor (2022).
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Esta concepg¢do apresenta uma distribuicdo de massa mais simétrica em comparacao as
anteriores, possibilitando melhora no comportamento dindmico do veiculo. Porém a
implementagdo desta concepcao demanda alteracdo por completo da estrutura traseira e da
suspensao.

Demonstradas as concepcdes citadas anteriormente, pode-se entdo, aplicar as matrizes
de tomada de decisdo para chegar a melhor concepgdo para o projeto. Dito isso, a Tabela 4.2
apresenta a primeira matriz tomada de decisdo, referente ao posicionamento do motor e dos

elementos de transmissao.

Tabela 4.2 — Primeira matriz tomada de decisdo.

Tomada de decisdo: Conjunto e elementos de transmissiao

Dina L Compatib. Simetria Compatib
. de Tempo de
Conf | Custo | Massa mica . com 0s . geom. do Manuten com pegas
. Rendi . implemente teul ~ .
Goncep 9) ) ®) Veic mento .51stemas ) veiculo ¢do (9) comerciais Total
) ®) adjecentes (6) (@) ®)
Pont Pont Pont Pont Pont Pontuagao Pontuagio Pont Pont Pont
1 7 8 4 6 4 4 8 5 5 8 449
2 8 7 5 5 5 5 9 4 6 8 475
3 10 5 8 8 9 10 5 7 7 4 556
4 10 5 8 9 9 2 3 10 8 4 531

Fonte: Do autor (2022)

Com os valores dados para cada pardmetro ¢ possivel entdo verificar a concepgao mais
ideal para o projeto pelo valor final, dessa forma a concep¢dao que melhor se adaptou foi a
terceira, apresentando um valor final de 556. Logo esta serd a concepgdo que sera trabalhada
neste projeto.

e Segunda tomada de decisao

Nesta etapa de decisdo, comparam-se dois tipos de juntas de transmissao de poténcia
para o eixo cardan: juntas universais ¢ homocinéticas.

Juntas universais, geralmente, sdo mais leves e mais faceis de se realizar manutencao,
porém, sdo mais suscetiveis a falhas quando comparado com homocinéticas, as quais
apresentam maior confiabilidade, dificuldade de manuten¢do e massa superior.

A matriz tomada de decisdo para a escolha desses componentes ¢ mostrada na Tabela

4.3.
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Tabela 4.3 — Segunda matriz tomada de decisao.

Tomada de decisio: Cardan

Perda Compatib. Simetria .
Compatib
de com 0s Tempo de geom.
Conf | Custo | Massa di . impl d Manuten com pegas
©) (10) ®) Rendi sistemas implemente o ¢io (9) comeroiais
Elementos mento adjecentes 7) veiculo ®) Total
(®) (6) (7)
Pontu ~ N
Pont Pont Pont agio Pontuagdo Pontuagdo Pont Pont Pont
Cruzeta 5 9 8 9 8 9 10 9 8 597
Homocinética 7 6 6 9 8 8 10 7 8 544

Fonte: Do autor (2022).

Apesar da caracteristica de baixa confiabilidade, a simplicidade da junta universal torna
esse elemento mais vantajoso para a utilizagdo no projeto, recebendo uma pontuagio total
superior de 597.

e Terceira tomada de decisdo

Na terceira e Ultima decisdo a ser tomada, objetiva-se determinar a disposi¢do de
diferenciais mais adequada para o projeto.

A presenca de um diferencial no eixo de tragdo do veiculo ¢ importante para permitir
que as rodas rotacionem em velocidades diferentes sem perder a tragdo em curvas. Assim, em
um veiculo com tracao integra ¢ indispensavel a presenca de um diferencial dianteiro para
permitir a execu¢do de curvas de maneira adequada. Por outro lado, ¢ comum, no cenério off-
road, que a perca de tragdo nas rodas traseiras seja um comportamento dindmico desejado, uma
vez que auxilia na execu¢do de curvas de raios pequenos. Portanto, ndo se torna essencial o
posicionamento de um diferencial no eixo traseiro.

Avalia-se, entdo, a possibilidade de posicionar apenas um diferencial dianteiro ou um

traseiro e dianteiro. A Tabela 4.4 mostra os critérios de tomada de decisdo.

Tabela 4.4 — Terceira matriz tomada de decisdo.

Tomada de decisido: Diferencial

Compatib.

Confiab | Custo | Massa Dinamica Pe(;d BEE com os .Terlnpo =

©) (10) ®) e ) rendimento 51§temas implemente
Elementos (6) adjecentes 7) Total

(6)

Pont Pont Pont Pontuagdo Pontuagdo Pontuagdo Pontuagdo
Dianteiro 9 7 7 8 8 3 6 378
Ambos 8 4 4 9 5 1 5 278

Fonte: Do autor (2022).
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A presenca de dois diferenciais, em comparagdo com apenas um dianteiro, apresenta
caracteristicas de massa e custo duas vezes maior. O tempo de implementacdo e os pontos de
perda de poténcia também sdo carateristicas inferiores, uma vez que se tem mais componentes
para a montagem e para se atritarem. Assim, os critérios indicam a utilizacdo somente de um

diferencial dianteiro, com a pontuagdo de 378.

4.2 Dimensionamento dos componentes

4.2.1 Engrenagens

Para o dimensionamento das engrenagens, foram analisados inicialmente trés pontos
principais, sendo o fator de engrenamento transversal, que deve ser maior que 1,6 € menor que
2, o fator de engrenamento axial, que deve ser maior que 1,15 e o coeficiente de seguranca,
maior que 1,3. Com os valores de engrenamento na faixa determinada ¢é possivel garantir que o
sistema manter4 uma velocidade constante e que ndo havera oscilagdo dos componentes; ja com
o coeficiente de seguranca acima de 1,3 tem-se um projeto seguro ¢ com uma baixa massa,
diminuindo o peso e o custo do projeto.

Outro fator determinado pelos projetistas foi o perfil de dente. As engrenagens de dentes
retos apresentam um sistema com maiores ruido, atrito, perda de rendimento e uma razao entre
tamanho e forcas suportadas menor que as engrenagens de dentes helicoidais, desta forma todas
as engrenagens serao de dentes helicoidais. Determinou-se a orientagao das hélices de forma
que quando haja mais de uma engrenagem em um mesmo eixo, as forcas axiais fiquem em

sentidos opostos, diminuindo a forga axial resultante no eixo.

4.2.1.1 Engrenagens helicoidais primeiro estagio

Neta primeira etapa, com os valores definidos na metodologia, o requisito de fator de
engrenamento axial nao foi atendido, oferecendo apenas o valor de 0,92, assim a primeira
alteracdo foi da largura de face de 0,667 in para 0,89 in, desta maneira o novo valor de Mf foi
de 1,182.

Nesta nova versdo todos os requisitos foram atendidos, porém devido ao
dimensionamento do eixo que serd apresentado posteriormente, as bordas entre o furo central

do pinhdo e seus dentes ndo permitiram um projeto real. A mudanga apenas do didmetro do
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pinhdo acarretaria uma interferéncia com a coroa conica e um incremento de massa no sistema,

desta maneira optou se por fabricar o pinhao no eixo.

Ao se analisar o comportamento do conjunto quando alterado o angulo de hélice,

observou-se que um valor maior possibilita a redugdo da largura de face, e ainda atende os pré-

requisitos para o dimensionamento das engrenagens. Desta maneira optou-se por aumentar de

20° para 30° o w e diminuir a largura de face de 0,89 in para 0,63 in. Na Tabela 4.5 sdo

apresentados os parametros construtivos do conjunto apo6s as alteragoes.

Tabela 4.5 — Parametros construtivos do 1° conjunto de engrenagens.

Variavel

Pinhao 1° Estagio

Coroa 1° Estagio

Material

‘ Aco 1045 com cementacao

Ac¢o 1045 com cementacao

Ang. Pressio a 20° 20°
Ang. Hélice y | 30° 30°
Passo diam. Pd [1/in] 12 12
Torque Entrada [lb.in] ‘ 263,30 263,30
N° dentes Z 16 40
Largura de face F [in] ‘ 0,63 0,63
Distancia entre Centro C [in] 2,33 2,33
Adendo a [in] | 8,33e-2 8,33¢-2
Dedendo b [in] 10,42¢-2 10,42¢-2
Profundidade Total Ht [in] ‘ 18,75¢e-2 18,75¢-2
Folga c [in] 2,08e-2 2,08e-2
Diam. primitivo Dp [in] ‘ 1,33 3,33
Diam. externo De [in] 1,50 3,50
Diametro do furo [mm] ‘ . 36
Raio de entalhe chaveta [in] _ 0,01
Rasgo chaveta (AxL) [mm] ‘ _ 3x6
Razao de cont. Mp 1,61 1,61
Razio de cont. axial Mf ‘ 1,39 1,39
Forga tang. Wt [Ib] 394,90 394,90
Forc¢a axial Wa [lb] ‘ 228 228
Forc¢a radial Wr [lb] 143,70 143,70
Coef. de seg. fadiga nsf ‘ 1,54 1,77
Coef. de seg. suf. Conjunto nss 1,35 1,35

Fonte: Do Autor (2022).

Com base nos dados calculados, foi desenvolvido um CAD do conjunto de engrenagens,

na Figura 4.6 (a) é apresentado o pinhdo, na Figura 4.6 (b) a coroa, de forma simplificada, o

desenho técnico sera apresentado no Apéndice B.
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Figura 4.6 — Conjunto de engrenagens do 1° estagio de redugao cilindrica.

(a) Pinhao (b) Coroa
Fonte: Do autor 2022

4.2.1.2 Engrenagens helicoidais segundo estagio

De forma aniloga ao conjunto anterior, avaliou-se os pardmetros Mf, Mg e os
coeficientes de seguranga. Com os parametros pré-determinados na metodologia, o conjunto
apresentou um fator de engrenamento de 0,93, menor que o minimo fixado. Desta maneira na
primeira interagao optou-se por mudar a largura de face (F) de 0,8in para 0,85in, € o passo
diametral (Pd) de 10 para 12. Estes valores fizeram de modo que os requisitos foram atendidos,
mas ao verificar no CAD e no empacotamento do conjunto foi definido que o novo sistema
oferecia um maior volume e uma maior massa para ser instalado, desta maneira alterou-se
novamente os valores de Pd, F e o valor de angulo de hélice do conjunto. Apds a alteragao
todos os requisitos foram atendidos, fazendo com que o conjunto apresentasse uma largura de
face menor e mais leve, diminuindo o espago para o empacotamento do conjunto na caixa de
reducdo e reduzindo a massa do sistema. Os novos valores € os parametros construtivos do

segundo conjunto sdo apresentados na Tabela 4.6.
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Tabela 4.6 — Parametros construtivos do 2° conjunto de engrenagens.

Variavel Pinhao 2° Estagio Coroa 2° Estagio
Material Aco 1045 com cementacao Aco 1045 com cementacao
Ang. Pressio a 20° 20°
Ang. Hélice y 30° 30°
Passo diam. Pd [1/in] 10 10
Torque Entrada [Ib.in] 658,20 658,20
N° dentes Z 24 60
Largura de face F [in] 0,63 0,63
Distancia entre Centro C [in] 4,20 4,20
Adendo a [in] 0,10 0,10
Dedendo b [in] 1,25e-1 1,25e-1
Profundidade Total Ht [in] 2,25 e-1 2,25 e-1
Folga c [in] 2,50 e-2 2,5 0e-2
Diam. primitivo Dp [in] 2,40 6
Diam. externo De [in] 2,60 6,20
Diametro do furo [mm] 36 33
Raio de entalhe chaveta [in] 0,01 0,01
Rasgo chaveta (AxL) [mm] 3x6 3x6
Razao de cont. Mp 1,69 1,69
Razao de cont. axial Mf 1,16 1,16
Forca tang. Wt [Ib] 548,50 548,50
Forca axial Wa [lb] 316,70 316,70
Forg¢a radial Wr [Ib] 199,60 199,60
Coef. de seg. fadiga nsf 1,48 1,61
Coef. de seg. suf. Conjunto nss 1,41 1,41

Fonte: Do Autor (2022).

Com base nos dados calculados, foi desenvolvido em CAD o conjunto de engrenagens,

na Figura 4.7 (a) e apresentado o pinhao e na Figura 4.7 (b) a coroa, de forma simplificada, o

desenho técnico serd apresentado no Apéndice A.
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Figura 4.7 — Conjunto de engrenagens do 2° estagio de redugao cilindrica.

(a) Pinhao

Fonte: Do Autor (2022).

4.2.1.3 Engrenagens conicas com dente em espiral

Inicialmente utilizaram-se os parametros definidos na metodologia para os calculos.
Com base nos resultados e a avaliagdo dos valores de Mf, Mg e dos coeficientes de seguranca,
determinou-se que os valores atendem o pré-requisito tedrico estabelecido no projeto, porém
na montagem do sistema foi encontrado um conflito da coroa conica com o pinhdo do 1°
conjunto cilindrico. A solucdo proposta foi aumentar o didmetro do pinhdo cdnico para
distanciar as duas engrenagens. Determinou-se, entdo, que o valor de Pd passaria de 12 para 8,
porém ndo seria o suficiente para solucionar o conflito, portanto alteraram-se os nimeros de
dentes para cada engrenagem. O numero de dentes do pinhao passou de 16 para 20 e os dentes
da coroa passaram de 40 para 50. Com esta mudanga foi solucionado o conflito entre os dois
componentes.

Nesta nova versdo todos os requisitos foram atendidos, porém devido ao
dimensionamento do eixo, que serd apresentado posteriormente, as bordas entre o furo central
do pinhdo e seus dentes ndo permitiram um projeto real, pois o pinhdo seria fragilizado com o
rasgo da chaveta. Assim, optou-se por usinagem o pinhdo conico no eixo de entrada, assim
como feito com o pinhao cilindrico.

Na Tabela 4.7 sdo apresentados os parametros construtivos do conjunto, onde pode-se

observar os valores dos coeficientes de seguranca.
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Tabela 4.7 — Parametros geométricos do conjunto de engrenagens conicas espirais.

Variavel Pinhao conico Coroa conica
Material Aco 1045 com cementacao Aco 1045 com cementacao
Ang. Pressio a 20° 20°
Ang. Hélice y 35° 35°
Passo diam. Pd [1/in] 8 8
Torque Entrada [Ib.in] 263,30 263,30
N° dentes Z 20 50
Largura de face F [in] 0,89 0,89
Distiancia entre Centro C B B
Adendo a [in] 1,25e-1 1,25e-1
Dedendo b [in] 15,63e-2 15,63e-2
Profundidade Total Ht [in] 28,13 e-2 28,13 e-2
Folga c [in] 3,13e-2 3,13e-2
Diam. primitivo Dp [in] 2,50 6,25
Diam. externo De [in] 2,75 6,50
Diametro do furo [in] _ 1
Raio de entalhe chaveta [in] B 0,01
Rasgo chaveta (AxL) [mm] . 3x6
Razao de cont. Mp 1,66 1,66
Razao de cont. axial Mf 1,59 1,59
Forca tang. Wt [Ib] 210,60 210,60
Forca axial Wa [lb] 165,40 126
Forca radial Wr [lb] 16,41 108,50
Coef. de seg. fadiga 1)sf 3,46 3,56
Coef. de seg. suf. Conjunto 1ss 2,56 2,56
Ang. De cone 21,80° 68,20°

Fonte: Do Autor (2022)

4.2.2 Eixos

Para realizar os calculos dos eixos, foi inicialmente elaborado um CAD, com as
engrenagens € os possiveis rolamentos. Desta forma utilizaram-se as medidas horizontais
encontradas para determinar o comprimento inicial de cada se¢ao dos eixos.

Para o raio de entalhe, padronizou-se inicialmente o valor de 0,1 in, com intuito de

diminuir os concentradores de tensdo, porém estes valores foram analisados e modificados
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conforme as particularidades do projeto. Os eixos foram dimensionados utilizando o valor de
momento maximo de cada se¢do. Os valores e propriedades utilizadas para cada eixo serdo

discutidas particularmente nos proximos segoes.

4.2.2.1 Eixo de entrada

O eixo que acompanha o pinhdo conico, pinhdo cilindrico do primeiro estagio e a CVT,
foi considerado como sendo o inicial. Para determinar o seu tamanho foram posicionados os
trés componentes. Deixou-se, para a CVT, um espago na ponta para ser fixada por uma porca,
jé entre os dois pinhdes optou-se por manter uma distancia de 20 mm para facilitar a usinagem
dos componentes, uma vez que o eixo e as engrenagens fardo parte de apenas um componente.

Desta maneira a geometria inicial do eixo ¢ apresentada na Figura 4.8.

Figura 4.8 — Eixo de entrada.

rlr2 r3

Fonte: Do Autor (2022).

Com a geometria inicial definida, as dimensdes, cargas e fixagcdes foram implementadas
no Ftool, para determinar os esforcos e momentos no eixo. O resultado dessa simulagdo ¢
apresentado na Figura 4.9 para forcas radiais e Figura 4.10 para forgas tangenciais. Nestas,
foram representados os esforcos e cargas aplicadas ao eixo R.E, o diagrama de esforgos

cortantes, D.C., e o diagrama de momento fletor, D.M.
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Figura 4.9 — Representacdo de cargas radiais, suportes, D.C. e D.M. no plano XY (Eixo de

entrada).
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Fonte: Do Autor (2022)

Figura 4.10 — Representacdo de cargas tangenciais e suportes no plano XZ (Eixo de entrada).
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Os valores de momento foram aplicados a um algoritmo de calculo criado no MATLAB
e entdo foi encontrado valor de minimo para o didmetro de cada se¢do.

Com base nos valores encontrados foi determinado um rolamento que suportasse os
esforcos e tivesse um didmetro interno maior ou igual que o minimo encontrado. Foram
analisadas as forcas axiais impostas ao eixo definiu-se qual o lado de encosto dos rolamentos.
O diametro do encosto foi determinado conforme o valor maximo de modo a ndo afetar o
funcionamento do mesmo. Este valor ¢ definido pelo catalogo do fabricante NSK (2013).

Durante o dimensionamento, observou-se que o eixo precisaria de um didmetro maior
para suportar o ressalto minimo do rolamento ao lado direito. Como ndo ¢ possivel aumentar
todo o eixo devido ao diametro interno da engrenagem, foi determinado que o eixo terd um
ressalto ao lado direito, conforme mostrado na Figura 4.11 (b).

Definidos os diametros que atendem o projeto e seus componentes, um reestudo dos
raios de entalhe foi feito, de modo que os novos raios respeitam os valores minimos € maximos
recomendados pelos fabricantes de rolamento para o encaixe desses componentes.

Por ultimo foi realizado uma nova interagdo com os novos valores de diametro e raios
de entalhe para o eixo, os valores encontrados e seus coeficientes de seguranga sio apresentados

na Tabela 4.8.

Tabela 4.8 — Parametros do Eixo de entrada.

Variavel Eixo saida traseira
Material Aco 1045 com cementacao
Diametro partel D1 [mm] 25
Diametro parte2 D2 [mm] 28
Didmetro parte3 D3 [mm] 35
Didmetro parte4 D4 [mm] 28,58
Didmetro parteS D5 [mm] 25,40
Comprimento partel L1 [mm] 200
Comprimento parte2 L2 [mm] 14
Comprimento parte3 .3 [mm] 4
Comprimento parte4 L4 [mm] 86
Comprimento parteS LS [mm] 10
Raio se entalhe r1, r3 [mm] 1
Raio se entalhe r2 [mm] 0,1
Momento maximo em 2 [Ib.in] 710,17
Momento maximo em 3 [Ib.in] 643,77
Momento maximo em 4 [1b.in] 322,06
Torque no eixo Tm [lb.in] 526,60
Coef. de seg. ns2 2,16
Coef. de seg. ns3 6,20
Coef. de seg. ns4 3,60

Fonte: Do Autor (2022).
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Apos a realizacdo da tltima interagdo e alteracdo na geometria do eixo, elaborou-se um
novo CAD Na Figura 4.11 ¢ apresentado este modelo simplificado, o0 modelo mais detalhado

sera apresentado no Apéndice B.

Figura 4.11 — Geometria final do Eixo de entrada.

(a) (b)
Fonte: Do Autor (2022).

4.2.2.2 Eixo Intermediario

Para iniciar o dimensionamento do eixo intermediario analisou-se o posicionamento e
empacotamento das engrenagens aplicadas a ele. A coroa do 1° estagio foi posicionada de forma
que respeite as restri¢des aplicadas para o pinhdo. O posicionamento para o pinhdo do 2° estagio
foi analisado de modo que a coroa que faz seu par, fique o mais centralizada no veiculo possivel
e ainda tenha uma pequena distancia entre as duas engrenagens do eixo para diminuir o
empacotamento. Por Gltimo o rolamento da esquerda foi posicionado de forma que nao entrasse
em conflito com pinhao conico do eixo anterior, desta forma a primeira geometria do eixo foi

determinada. Na Figura 4.12 ¢ apresentado a geometria do eixo.

Figura 4.12 — Geometria inicial do eixo intermedidrio.

Fonte: Do Autor (2022).
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Com referéncia nas dimensdes definidas, foi inicialmente implementado ao programa
Ftool um eixo com pontos estratégicos e as cargas e apoios dispostos no projeto. Estes valores
e diagramas de esfor¢os cortantes D.E. e o diagrama de momento fletor D.M. s3o apresentados

na Figura 4.13 para cargas radiais e Figura 4.14 para cargas tangenciais.

Figura 4.13 — Representacdo de cargas radiais, suportes, D.C. e D.M. no plano XY (eixo

intermediario).
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Figura 4.14 — Representagdo de cargas tangenciais, suportes, D.C. e D.M. no plano XZ (eixo

intermediario).
(R.E.) "’T . T
o n
=l )
@ b
714,99
166,49
! i = L (E—
el -228,42
503,58
3,58 451,14
I L™X
(D.M)

Fonte: Do Autor (2022)

Com base nos valores de momento encontrados e os calculos do MATLAB,
determinaram-se os valores minimos do eixo, de modo que para as segdes 1 e 5, o rolamento
escolhido tem o didmetro adequado e suporta as cargas no eixo, dessa forma, através dos dados
fornecidos pelo fabricante foi determinado o didmetro de encosto do rolamento referente a
secdo 2 e 4. A dimensao da se¢do 3 foi determinada de modo a fornecer apoio para as duas
engrenagens e com o raio de entalhe de 0,1. Os raios de entalhe para as se¢des que contém
rolamentos foram determinados através das exigéncias do fabricante dos rolamentos.

Com base nos novos diametros e raios de entalhe determinaram-se os novos valores para

os coeficientes de seguranga, estes valores podem ser observados na Tabela 4.9.
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Tabela 4.9 — Parametros geométricos do eixo intermedidrio.

Variavel Eixo saida traseira
Material Aco 1020
Didmetro partel D1 [mm] 30
Didmetro parte2 D2 [mm] 36
Didmetro parte3 D3 [mm] 40
Didmetro parte4 D4 [mm] 36
Didmetro parte5 D5 [mm] 30
Comprimento partel L1[mm] 10
Comprimento parte2 L2 [mm] 64
Comprimento parte3 L3 [mm] 5
Comprimento parte4 L4 [mm] 21
Comprimento parteS LS [mm] 10
Raio se entalhe r1 [mm] 0,30
Raio se entalhe r2 [in] 0,10
Raio se entalhe r3 [in] 0,10
Raio se entalhe r4 [mm] 0,30
Momento maximo em 2 [lb.in] 506,09
Momento maximo em 3 [lb.in] 451,54
Momento maximo em 4 [lb.in] 418,38
Torque no eixo Tm [lb.in] 658,20
Coef. de seg. ns2 4,32
Coef. de seg. ns3 10,50
Coef. de seg. ns4 4,97

Fonte: Do Autor (2022).

Apos a corregao dos valores atualizou-se o CAD e a geometria final pode ser observada

na Figura 4.15.
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Figura 4.15 — Geometria final do eixo intermediario.

(a) (b)
Fonte: Do Autor (2022).

4.2.2.3 Eixo final

Para determinar a geometria do eixo final, foi considerado a engrenagem e os pontos de
conexao das homocinéticas que transmitem forca para as rodas traseiras. A engrenagem foi
posicionada o mais centralizada possivel para diminuir e equalizar o momento tor¢or no eixo,
ja o comprimento total do eixo foi determinado de modo que ultrapasse o envelopamento do
ber¢o do chassi para facilitar a conexdo com as homocinéticas. Os rolamentos foram
posicionados o mais proximo da engrenagem possivel para diminuir o empacotamento da caixa

redutora. A geometria encontrada para os célculos iniciais ¢ apresentada na Figura 4.16.

Figura 4.16 — Geometria inicial do eixo final.
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Fonte: Do Autor (2022).

Com base nas medidas encontradas na geometria inicial e os valores das cargas impostas
pelas engrenagens, determinou-se através do Ftool os esforcos e os diagramas de esforgos
cortantes e de momentos fletores. Na Figura 4.17 € apresentado os valores para as cargas radiais

e na Figura 4.18 para as tangenciais.
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Figura 4.17 — Representagdo de cargas radiais, suportes, D.C. e D.M. no plano XY (eixo final).
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Fonte: Do Autor (2022).

Figura 4.18 — Representacdo de cargas tang., suportes, D.C. e D.M. no plano XZ (eixo final).
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Com base nos valores encontrados no Ftool, implementaram-se os célculos no
MATLAB e determinaram-se os valores minimos para o eixo, no qual baseou-se a escolha do

rolamento com diametro interno igual ou maior que o didmetro minimo encontrado para o eixo.
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Entdo foi reajustado os valores de didmetro e raio de entalhe, respeitando as especificagcdes do
fabricante do rolamento para raio entalhe e didmetro de encosto para os rolamentos.
Desta forma foi recalculado os coeficientes do eixo, com base nas novas medidas. Os

novos valores podem ser observados na Tabela 4.10.

Tabela 4.10 — Parametros geométricos do eixo final.

Variavel Eixo saida traseira
Material Aco 1020
Retentor Sabo 01495-br
Didmetro partel D1 [mm] 28
Didmetro parte2 D2 [mm] 37
Diametro parte3 D3 [mm] 33
Didmetro parte4 D4 [mm] 28
Comprimento partel L1 [mm] 83,30
Comprimento parte2 L2 [mm] 26
Comprimento parte3 L3 [mm] 21
Comprimento parte4 L4 [mm] 121,70
Raio se entalhe r1 [mm] 1
Raio se entalhe r2 [in] 0,10
Raio se entalhe r3 [mm] 1
Momento maximo em 1 0
Momento maximo em 2 [lb.in] 165,32
Momento maximo em 3 [lb.in] 216,17
Momento maximo em 4 0
Torque no eixo Tm [lb.in] 1712
Coef. de seg. sl -
Coef. de seg. ns2 8,70
Coef. de seg. ns3 2,84

Coef. de seg. ns4 -
Fonte: Do Autor (2022).

Com base nas novas dimensoes calculadas, foram atualizados 0 CAD e a geometria final

do eixo pode ser observada na Figura 4.19.
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Figura 4.19 — Geometria final do eixo final.

(a) (b)
Fonte: Do autor (2022).

4.2.2.4 Eixo longitudinal

Para o dimensionamento do eixo da coroa cnica, primeiramente posicionou-se a0 meio
do veiculo para facilitar a saida para o eixo cardan e para o pinhao conico.

O posicionamento dos rolamentos tomou como base a for¢a axial gerada pela coroa
conica. Foi necessario um encosto para o apoio da coroa e dois outros para o apoio dos
rolamentos. A montagem destes elementos ¢ feita em sentidos opostos no eixo permitindo que
os rolamentos recebam as forgas axiais nos sentidos corretos. Na extremidade oposta a fixagao
da coroa conica, realizou-se um rasgo de chaveta para o acoplamento de uma junta universal.

A geometria do pode ser observada na Figura 4.20.

Figura 4.20 — Geometria do eixo da coroa conica.

Fonte: Do Autor (2022).
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Como base nas medidas pré-determinadas configurou-se os valores no Ftools e através

da Figura 4.21 e Figura 4.22, os esfor¢os, diagrama de esforcos cortantes e diagramas de

momento fletores puderam ser determinados.

Figura 4.21 — Representa¢do de cargas radiais, suportes, D.C. ¢ D.M. no plano XY (eixo

longitudinal).
=
[Ty]
m‘i
o
-
(R.E.) . T
98,83
(D.C.) '
-108,50
139,64
.z/’ T
-~ = T -
54,25 o .
{D.M] N 7 4

Fonte: Do Autor (2022).
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Figura 4.22 — Representacao de cargas tangencial, suportes, D.C. e D.M. no plano XY (eixo

coroa C.).
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Com os momentos maximos em cada se¢do do eixo implementou-se no MATLAB e
através dos calculos encontro o didmetro minimo para cada se¢do, para a secdo onde a
engrenagem ¢ acoplada optou-se por um valor padrdo de 1 in, ja para as outras segdes, 0O
diametro foi determinado como sendo igual o didmetro necessario para o encosto do rolamento
mais proximo, de forma similar aos outros eixos, o raio de entalhe foi determinado conforme
as recomendacdes dos rolamentos, para haver um funcionamento perfeito, desta maneira os

valores definidos para o eixo final sdo apresentados na Tabela 4.11.
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Tabela 4.11 — Pardmetros geométricos do eixo da coroa conica.

Variavel Eixo saida traseira
Material Aco 1020
Retentor Sabo 00283br
Didmetro partel D1 [mm] 25,40
Didmetro parte2 D2 [mm] 40
Diametro parte3 D3 [mm] 35
Didmetro parte4 D4 [mm] 30
Didmetro parteS DS [mm] 25,40
Comprimento partel L1 [mm] 25,40
Comprimento parte2 L2 [mm] 20
Comprimento parte3 L3 [mm] 36
Comprimento parte4 L4 [mm] 15
Comprimento parteS LS [mm] 61,20
Raio se entalhe r1 [in] 0,10
Raio se entalhe r2 [mm] 0,60
Raio se entalhe r3 [mm] 0,60
Raio se entalhe r4 [in] 0,10
Momento maximo em 1 [lb.in] 118,45
Momento maximo em 2 [lb.in] 304,85
Momento maximo em 3 [lb.in] 304,86
Torque no eixo Tm [lb.in] 263,30
Coef. de seg. nsl 5,40
Coef. de seg. ns3 6,25

Fonte: Do Autor (2022).

Com as novas dimensdes atualiza-se 0 CAD e a nova geometria ¢ apresentada na Figura

4.23:
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Figura 4.23 — Eixo da coroa conica final.

(a) (b)
Fonte: Do autor (2022).

4.2.2.5 Eixo cardan

Com o intuito de facilitar a fabricagdo e deixa-lo mais barata e leve, a proposta inicial
para o eixo carda € um tubo comercial vazado de 1 in com parede de 2 mm em aco SAE 1020.
Para verificagdo da compatibilidade com o sistema, realizaram-se os calculos como previsto na

metodologia, os resultados para estes calculos sdao apresentados na Tabela 4.12.

Tabela 4.12 — Pardmetros geométricos do eixo cardan.

Variavel Eixo saida traseira
Material Aco 1020
Didametro externo [mm] 25,40
Diametro interno [mm] 21,40
Espessura de parede [mm] 2
Comprimento [mm] 86
Momento torc¢o Txy 12406
Torque no eixo Tm 263,30
Coef. de seg. nis 4,60

Fonte: Do Autor (2022).

O eixo conta com o furo de 10 mm em ambas as pontas, para a conexao com a cruzeta,
ela conectara a caixa de reducdo e o diferencial com o eixo. Na Figura 4.24 ¢ representado o

eixo cardan com os seus mancais de fixacao.



Figura 4.24 — Eixo cardan.

Fonte: Do Autor (2022).

4.2.3 Chavetas e parafuso de fixacio
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Para o dimensionamento das chavetas, utilizou-se as Figura 2.35, Figura 2.36 ¢ Figura

2.37, com as dimensdes métricas, com base nos didmetros dos eixos a serem aplicados e com o

comprimento igual da engrenagem. ApoOs realizar os calculos para as chavetas pré-

determinadas, verificou-se que os coeficientes de seguranca estavam muito altos. Uma vez que

as chavetas sdo componentes de seguranga e devem romper antes dos outros componentes,

optou-se por diminuir suas dimensdes, assim na Tabela 4.13 tem-se os valores finais e os

coeficientes de seguranca.

Tabela 4.13 — Chavetas.

Variavel 2° Coroa conica 1° Coroa 2° 3 Cruzeta
COROA PINHAO
Material Aco 1010
Sut 44000psi
Sy 57000psi
Altura [mm] 6 6 6 6 6
Comprimento [mm] 12,7 10 12,7 12,7 10
Largura [mm] 6 6 6 6 6
Raio de entalhe 0,01
Forca tang. Wt [Ib] 548.5 210,6 3949 548.5 210,6
Coef. De seg. cisalhamento 4.6 9,6 6,4 4.6 9,6
Coef. De seg. esmagamento 13,3 29,1 18,4 13,2 29,1

Fonte:

Do Autor (2022).
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Como o eixo cardan tem uma parede fina para redugcdo de massa do sistema, ndo ¢
possivel fixar as cruzetas através de chavetas, uma vez que elas necessitam de um rasgo no
eixo. Desta forma optou-se por fazer a fixacao por parafuso M10 classe 8.8. Estes parafusos
quando sujeitos a um torque como apresentado pelo eixo cardan, apresentam um fator de

seguranca de 1,3.
4.2.4 Cruzetas, rolamentos e retentores

Para a conexdo entre a caixa de reducdo, diferencial e cardan, optou-se por uma cruzeta
dupla, esta escolha foi realizada para mudar a linha de a¢do do eixo, mas ainda sim ser capaz

de deixa-la paralela, conforme apresentada na Figura 4.25.

Figura 4.25 — Linha de a¢do da cruzeta dupla.

Fonte: Do Autor (2022)

Ap0s a definicao da cruzeta dupla, partiu-se para determinacdo de uma que atenda o
eixo cardan de 1 in, torque e rotagdo aplicada ao eixo, desta forma a cruzeta escolhida para
ambos os lados ¢ apresentada na Figura 4.26 e possui um coeficiente de seguranga de 1,4. A

chaveta escolhida foi a chaveta dupla da Norelem, modelo 23404-125160.
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Figura 4.26 — Cruzeta dupla Norelem.

Fonte: Norelem (2022).

Para diminuir o atrito entre os componentes e arrefecer o sistema, a caixa de reducao
funcionara sobre um banho parcial de 6leo. A lubrificagdo dos componentes internos utilizara
o lubrificante SAE 80W90, proprio para caixa de transmissdo automotiva.

Devido a rotagdo dos eixos serem menores que 1500 RPM e o diametro estar abaixo de
50mm, os retentores escolhidos necessitam ser do material NBR e determinou-se que todos
devem possuir o sentido duplo de rotagdo, uma vez que pode haver a necessidade de deslocar
o carro para tras. Outro parametro utilizado para o dimensionamento dos retentores sdo os
diametros dos eixos que saem da capa da redutora, desta forma a Tabela 4.14 apresenta os eixos

ao qual serdo aplicados e quais sdo os seus respectivos modelos.

Tabela 4.14 — Tabela de retentores.

Variavel Eixo CVT Eixo Final  Eixo longitudinal
Cadigo 01543BA 01495BR 00283BR

Fabricante Sabo Sabo Sabo
Diametro do eixo [mm] 25 28 25,4
Didmetro do alojamento [mm] 35 40 36,4
Altura retentor [mm] 7 7 6,4
Orientacao LI LI LI

Tipo BA BR BR

Material NBR NBR NBR

Fonte: Do Autor (2022).

Os modelos de retentores escolhidos para o projeto serdo apresentados na Figura 4.27

(a), (b) e (c), onde (a) ¢ o retentor escolhido para o eixo CVT, (b) os escolhidos para o eixo

final e (c) o escolhido para o eixo conico.
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Figura 4.27 — Retentores escolhidos para o projeto.

(b) ()
Fonte: Sabo (2022).

Para determinar os rolamentos partiu-se dos seguintes passos, defini¢do de um com o
didmetro mais proximo do eixo de forma que seja igual o maior, suportasse as cargas axiais,
diametro externo e largura de pista menor, com base nesses fatores optou-se pelo fabricante
NSK e os rolamentos escolhidos sdo apresentados na Tabela 4.15, com os respectivos

coeficientes de seguranga.

Tabela 4.15 — Rolamentos definidos.

Local Codigo Fabric. @ Int. [mm] Coef. de Seg.
Esq. Cvt HR 322/28 28 1,40
Dir. Cvt 07100 AS 25,4 2,20
Esq. Int. 7906 A5 30 1,60
Dir. Int. 7906 AS NSK 30 1,55

Esq. Final HR 320/28 XJ 28 1,55
Dir. Final HR 320/28 XJ 28 4,98
Blog. C.C. 7907 A5 35 1,42
Livre. C.C. 7906 AS 30 7,30

Fonte: Do Autor (2022).

Para a fixag@o do cardan e o auxilio no trabalho do mesmo, optou-se por um mancal
UCFL205-100D1, da NSK. Este rolamento apresentado o didmetro compativel com o tubo de

1 in.
4.2.5 Capa da caixa de reducio
As capas do conjunto de reducdo foram construidas com os objetivos de proteger e fixar

os componentes da transmissdo, vedar qualquer possivel vazamento de Oleo e respeitar as

normas de seguranga impostas pelo regulamento. Tais normas ditam que elementos rolantes



139

com rotacdes de mesma velocidade, ou superior, a dos eixos das rodas devem ser involucros
radialmente por ago de espessura minima de 1,5 mm e de resisténcia ao impacto igual ou
superior ao ago SAE 1010. Outra concepgao aceitavel ¢ a utilizagdo de aluminio com resisténcia
ao impacto equivalente ao aluminio SAE 6061-T6, com 3 mm de espessura minima (SAE
Brasil, 2019). Portanto, o material utilizado para a capa serd o aluminio SAE 6061-T6 em
funcdo a facilidade de usinagem em comparag¢ao ao aco.

Na construgdo das capas, buscou-se reduzir ao maximo seu volume a fim de ser evitar
interferéncias com o atual chassi, reduzir massa ¢ a quantidade de 6leo lubrificante em seu
interior. Os rolamentos presentes no eixo de saida da engrenagem conica sdo fixados com a
junc¢do das capas, enquanto o demais possuem rebaixos para seu acoplamento. Isto resulta em
uma assimetria do conjunto como um todo, no qual a presenca do engrenamento conico exigiu
maior espaco para sua montagem, enquanto o lado oposto recebe apenas os rolamentos dos

eixos, como pode ser visto na Figura 4.28.

Figura 4.28 — Capas do conjunto de reducdo (a) adjacente a CVT e (b) opostaa CVT.

5
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Fonte: Do autor (2022).
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Atentou-se a montagem dos rolamentos e seus respectivos lados de montagem, os quais
exigem diferentes dimensdes de encosto e raios de encaixe. Todas essas condigdes impostas
pelo fabricante foram respeitadas.

As capas dispdem, também, de sete pontos de fixagao de 5 mm de espessura para jungao
de ambas. Ja para a fixacdo na estrutura, optou-se por ressaltos de mesma espessura da caixa,
totalizando em cinco pontos, sendo dois presentes na prote¢do da coroa conica e o restante na
prote¢do da coroa do eixo de saida.

Optou-se pela montagem externa dos retentores em fungao da facilidade de troca em
caso de vazamento, pois nao hé necessidade de desmontagem das capas do conjunto. Assim,
foi necessario a criagao de capas para acoplar os retentores em seus respectivos eixos. A fixagao
destas capas ¢ feita diretamente nas capas do conjunto, as quais apresentam pontos para tal,

representados na Figura 4.29 .

Figura 4.29 — Montagem das capas dos retentores.

Fonte: Do autor (2022).

Ao final, resultou-se na montagem completa da caixa de reducdo indicada pela Figura

4.30.
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Figura 4.30 — Montagem final da caixa de redugao.

=

Fonte: Do autor (2022).
4.3 Resultados CAE
4.3.1 Analise estatica e otimizacao topoldgica

O estudo estrutural por elementos finitos da capa da caixa de redugao foi realizado com
auxilio do Hypermesh, o qual utiliza-se do solver Optistruct para a realizagao dos calculos.

O primeiro passo para uma analise por elementos finitos ¢ a criacdo de uma malha de
qualidade que represente adequadamente a geometria por completa sem elementos que
comprometam os resultados. Para tal, foram adotadas simplificagdes na geometria de ambas as
capas da reducdo com a finalidade de retirar superficies pequenas que prejudicassem a analise.
As simplificagdes foram direcionadas em regides ndo fundamentais para a estrutura do
componente ¢ em alivios de concentradores de tensdo. O resultado foi uma geometria que
preservasse as faces de transmissao das forgas do sistema, porém sem filetes de alivio e sem os
ressaltos para fixagao dos retentores.

Ao final da simplificagdo, adotou-se uma estratégia de malha por elementos

tridimensionais tetraédricos para ambos os corpos solidos. A malha foi configurada para
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acompanhar as curvaturas da geometria com elementos de tamanho menores, visando uma
representacdo adequada do corpo a ser malhado.

A qualidade dos elementos gerados foi analisada por meio de um teste de convergéncia
de malha e do critério tet colapse, corrigido para valores superiores a 0,1. Este critério relaciona
a maior aresta do elemento com a altura minima dentre as faces. Ou seja, quanto menor seu
valor, mais achatado ¢ o elemento, representando baixa qualidade.

Para a montagem de analise estatica implementou-se as condi¢des de contorno do
problema, representando as forgas e as restrigoes envolvidas. A Figura 4.31 abaixo representa

o posicionamento das condi¢des de contorno.

Figura 4.31 — Restri¢des e forgas.

123456

Fonte: Do autor (2022).

As forgas foram posicionadas de acordo com a dire¢do e sentido de transmissao pelos
rolamentos, os quais sdo os Uinicos componentes que entram em contato com a capa. Ja para as
fixagdes, adotaram-se deslocamento zero para as bases de fixa¢do ao chassi do veiculo e

uniram-se as demais por elementos rigidos, representando a unido entre as capas. Preferiu-se



143

ndo adotar andlise por contato, uma vez que a utilizagao de elementos rigidos retratou de forma
fiel o problema como um todo.

Concluida a etapa das condi¢des de contorno, € fornecido ao programa as propriedades
do material e rodar a andlise.

Para o teste de convergéncia de malha, adotou-se um parametro de 5% de erro relativo
para considerar a convergéncia dos resultados em fun¢do de cada malha. A estratégia de
discretizagdo da malha adotada foi a redugdo gradativa do tamanho dos elementos. Iniciou-se
com tamanho médio de 20 mm, passando para 10 mm, 5 mm e por ultimo, 4 mm. O resultado

e os parametros utilizados estdo representados na Tabela 4.16 e na Figura 4.32.

Tabela 4.16 — Convergéncia das malhas.

Tamanho médio dos Numero de Tensdo maxima de von Erro
elementos elementos Mises
20 mm 205.295 63,20 MPa -
10 mm 294.089 36,63 MPa 42,04%
S mm 383.452 19,72 MPa 46,16%
4 mm 450.927 19,78 MPa 0,3%

Fonte: Do autor (2022).

Figura 4.32 — Grafico de convergéncia de malhas.
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Fonte: Do autor (2022).
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O indicador de erro inferior a 5% representa a convergéncia dos resultados e indicam
um valor maximo para a tensdo de von Mises de 19,9 MPa. Em fungao do valor do limite de
escoamento do aluminio 6061-T6 de 275 MPa, tem-se um coeficiente de seguranga de 13,83.

A Figura 4.33 mostra os resultados de tensdo de von Mises para o caso estatico elaborado.

Figura 4.33 — Analise estatica capa da caixa de reducao.

Contour Plot
Element Stresses (2D & 3D)(vonMises) Subcass
Analysis system
— 1.978E+01
1.759E+01

1.539E+01

l 1.319E+01
= 1.099E+01
il 8.794E+00
6.595E+00

4.397E+00
2.199E+00

Max = 1.978E+01
3D 2387955
Min = 1.320E-03
3D 2273925

Fonte: Do autor (2022).

Em fun¢do da aplicagdo do sistema, do ambiente e adversidades aos quais sera
submetido, interpreta-se que coeficiente de seguranca apresenta-se elevado, tornando o sistema
superdimensionado. E possivel entdo aplicar uma otimizacio e reduzir a massa dos
componentes sem comprometer a rigidez do conjunto por meio de uma andlise de otimizagao
topologica.

O estudo desta analise também foi calculado pelo solver Optistruct. Buscou-se reduzir
até 70% a massa inicial das capas. Para isso, os resultados obtidos pela otimizacao, indicados

pela Figura 4.34, serviram de base para reconstru¢do da geometria da capa.
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Figura 4.34 — Otimizag¢ao topoldgica Hypermesh.

Fonte: Do autor (2022).

O resultado da otimizagao topoldgica permitiu um retrabalho na geometria da capa da
caixa da reducgdo, retirando massa em pontos que ndo prejudicassem a resisténcia da estrutura

e adicionando reforgos estruturais em pontos estratégicos, como indicado na Figura 4.35.

Figura 4.35 — Capa da caixa de reducao otimizada.

Fonte: Do autor (2022).

Foi reduzido a espessura da casca para 3 mm nas partes laterais e contornos das
engrenagens das capas e adicionado reforgos estruturais nas regioes de maior solicitagao, como
visto nos resultados da Figura 4.34. A partir desta nova geometria, realiza-se um novo caso
estatico com as forgas envolvidas no sistema para a obtengao do novo coeficiente de seguranca.

Os resultados estdo indicados pela Figura 4.36,.



Figura 4.36 — Anélise estatica modelo otimizado.
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Fonte: Do autor (2022).
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Como visto, o valor da tensdo maxima de von Mises encontrado ¢ de 40,01 MPa,
resultando em um novo coeficiente de seguranca de 6,87 considerado adequado para o projeto.

Por fim, o resultado a otimizagao topoldgica permitiu a redu¢ao da massa total das capas
em 49%, passando de 6,1 kg para 3,0kg.

Com base na otimiza¢do e dimensionamento dos componentes ¢ possivel realizar a

montagem final do projeto, com forme a Figura 4.37.

Figura 4.37 — Montagem final.

Cruzeta
Cardan

3

Fonte: Do autor (2022).
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4.3.2 Analise modal

Através da analise modal é possivel determinar as frequéncias naturais e os modos de
vibrar da estrutura. Com base em sua rigidez, massa e fixacao da estrutura sao extraidos estes
valores. Para o projeto em questdo foram retirados 12 modos de vibrar.

Quando o sistema apresenta uma frequéncia natural igual a qualquer outra frequéncia
excitadora presente no sistema ocorrerd o fenomeno da ressonancia. O intervalo de frequéncia
de atengdo neste projeto € o intervalo de trabalho do motor, sendo de até 66,66Hz.

Para comparar se o sistema entrara em ou ndo em ressonancia com a excitagdo do motor,
comparou-se as frequéncias de rotacdo com os autovalores obtidos pela analise, apresentados a

Tabela 4.17.

Tabela 4.17 — Modos de vibrar.

Modo de vibrar Frequéncia (Hz)
1 9.98e+2
2 1.23e+3
3 1,39¢+3
4 1,53e+3
5 1,68e+3
6 1,86e+3
7 2,00e+3
8 2.03e+3
9 2.06e+3
10 2,43e+3
11 2,48e+3
12 2,75e+3

Fonte: Do autor (2022).

Como ja esperado para uma estrutura robusta, os modos de vibrar da estrutura
apresentam valores altos, assim pelos valores apresentados na Tabela 4.17 ¢ possivel determinar
que a estrutura ndo entrard em ressonancia nem terd sua vida util afetada por vibragdes devido

a estes valores, uma vez que a menor frequéncia natural ¢ 998Hz.
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5 Consideragoes finais

Ao longo do presente projeto, foram abordados temas com o foco no dimensionamento
de componentes mecanicos e na avaliacao de seus desempenhos e confiabilidade. Durante o
projeto foram dimensionados diversos componentes integrantes de um veiculo do tipo mini
Baja.

A priori, foram utilizados como condi¢des de contorno para o desenvolvimento do
projeto, a situagao atual da equipe e o regulamento fornecido pelo 6rgao SAE. Tendo em vista
os pontos almejados e o resultado obtido, pode-se encontrar um projeto com qualidade
satisfatoria.

Observando os principios da equipe € a ambicao em desenvolver um projeto de destaque
no cenario Baja, algumas consideragdes podem ser feitas para aprimorar o projeto do veiculo
como um todo, sendo elas:

e Dimensionamento de um diferencial respeitando um valor de reducdo pré-
definido de 2,5;

e Analise e otimizagao topologica do restante dos componentes do sistema,;

e Consideragdes sobre a CVT utilizada pela equipe e avaliagdo de outras possiveis
configuragdes deste componente;

e Avaliagdo financeira do projeto, tanto para um cenario com foco em economia
aliada a resultados, quanto no cenario com foco somente em desempenho, sem
um limite de orcamento.

e Adaptacdo do posicionamento do redutor em funcdo das alteragdes na estrutura
do veiculo.

Avaliando as situagdes citadas permite-se obter um projeto mais consolidado em
diversos atributos, focando sempre na melhor atuagao durantes as competi¢des em que a equipe

participa.
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6 Conclusoes

O projeto de uma transmissdo integral para veiculo Baja SAE teve seu inicio e
motivacao no ambiente de desenvolvimento e crescimento proposto pela organizacao SAE,
incentivando, por meio de bonificagdes nas competi¢des, os estudantes a inovarem seus
sistemas de tragdo para tracdo integral. O incentivo contribuiu com o conhecimento tedricos
dos estudantes e com a pratica na criagdo e gerenciamento de um projeto, partindo de uma ideia
conceitual e progredindo para um projeto confidvel, robusto e que atenda as adversidades do
ambiente de aplicagdo.

As andlises inicialmente realizadas na etapa de desenvolvimento do projeto conceitual
mostraram a importancia da manuten¢ao da relacdo com a Equipa Buffalo Baja UFLA, a qual
esta presente tanto nos ambientes externos quantos internos do projeto, observados pela matriz
SWOT. Adjunto ao mapeamento das parcerias, recursos, receitas € custos, mostrados pela
andlise Canvas, pode-se observar, portanto, que o sucesso do projeto estd relacionado a
proximidade com o ambiente da Universidade Federal de Lavras, o qual proporciona auxilio
em conhecimento técnico, auxilio financeiro, licencas estudantis dos softwares utilizados, etc.,
e ao ambiente Baja SAE, propondo motivagdes, relagdes com equipes diversas, e regendo as
limitacdes e condi¢des adversas do projeto.

O dimensionamento dos componentes de transmissdo seguiu a metodologia definida
pela AGMA e buscou realizar um dimensionamento confidvel, porém evitando componentes
superdimensionados. Os componentes que apresentassem coeficientes de seguranga abaixo de
1,2 foram redimensionados para respeitar o este limite. O maior coeficientes de seguranca
obtivo foi nas capas do conjunto, as quais foram retrabalhadas e otimizadas, resultando no valor
final de 6,87.

Devido a assimetria e complexidade geométrica do sistema e de seus componentes, a
geometria da capa do conjunto foi validada estruturalmente com auxilio do ambiente CAE. O
material utilizado, aluminio 6061-T6, apresenta alta resisténcia mecanica e permitiu a
realizacdo da otimizagdo de massa na geometria. Ao final do processo, pode-se reduzir 49% da
massa inicial das capas e nao prejudicar a confiabilidade das mesmas. Também se avaliou a
possibilidade do fendmeno da ressonancia oriundo da vibragdo do motor. Dado o intervalo de
trabalho de até 4000 rpm do motor, ou 66,66 hz, observou-se que o primeiro modo de vibrar do
conjunto das capas, analisado sob as condi¢des fixacdo no chassi, de 998 hz ndo permite haja

ressonancia.
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Ao fim, obteve-se um sistema de transmissdo 4x4 composto por 3 estagios de reducao
de valor 2,55:1. O primeiro estagio de redugdo ¢ constituido por engrenagens conicas de dentes
em espiral, o qual realiza a conexao com o eixo cardan, que serd conectado a um diferencial de
reducao também de 2,55:1, e permite a transmissao de poténcia para o eixo dianteiro com uma
redugdo total de 6,25:1. O segundo e o terceiro estagio de reducdo também respeitam a condigao
de redugdo total de 6,25:1 e sdo compostos por engrenagens cilindricas de dentes helicoidais.
A conex@o do eixo longitudinal da caixa de redu¢do com o cardan ¢ realizado por juntas
universais, da mesma forma que o diferencial no eixo dianteiro. As capas para fixacao de todo
o sistema permitem a instalagdo do conjunto no chassi atual do veiculo sem a necessidade de

alteracdo na estrutura.
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APENDICE A — ROTINA MATLAB PARA DIMENSIONAMENTO

Par de Engrenagens Helicoidal - 1° Estagio (Cilindrica)

o
o

o

Par de Engrenagens Helicoidal - 1° Estagio (Cilindrica)

% Rotina para o dimensionamento de componentes de um sistema de reducéo
para veiculos BAJA SAE 4x4

[

% Autores: Yago de Almeida Faria / Otédvio Palmiro Menagatti / Ullian Mateus
Pereira

[

% Objetivo: Dimensionamento dos componentes da caixa de reducdo para um
novo sistema 4x4 no veiculo BAJA da equipe BUFFALO BAJA UFLA, sendo tal
projeto parte do TCC dos autores

Q

% Varidveis

syms 1 alpha ang pd np tp tpin sfbl sfcl ep vp jp jg ka km es gv
syms akv bkv vt kv ks kb ki kt kc cl k1l ch cf cp zp zg f zpmin
syms zgmin pc pb pt pn pa pnd angn dpp rpp dpg rpg ¢ a b ht fc dep
syms deg z mp wt wr wa w fmin zep zeg mf angb na nr lmin mn pp pg
syms 1g sigmabp sigmabg sigmac sfb sfc nsp nsg nss

clear all; close all; clc;

[

o\

% Engrenagem

i=2.5 % Reducédo do conjunto
alpha = 20 % Angulo de pressdo [deg]
ang = 30 % Angulo de hélice [deg]
pd = 12 % Passo diametral [1/in]
np = 3462 % Rotacdo maxima no eixo
[RPM]

tp = 59.5/2 % Torque transmitido pelo

pinhdo (dividido por 2 pois o torque se divide entre dianteira e
traseira) [N.m]

tpin = tp*8.85 % Torque transmitido em
libra por polegada [lb*in]
sfbl = 75000 % Resisténcia a fadiga de

flexdo AGMA sem correcdo (tabela 12-20) para aco 1030 com cementacdo por
carbono [psi]

sfcl = 225000 % Resisténcia a fadiga de
superfice AGMA sem correcdo (Tabela 12-21) para aco 1030 com cementacdo por
carbono [psi]

%$Fatores de concentracédo

ep = 30000000 % Mébdulo de elasticidade do
aco 1045 [psi]

vp = 0.28 % Coef. de Poisson do acgo
1045

Jp = 0.47 % Tabela 13-3 Norton pag

754



Jjg = 0.54 %
754

ka = 1.75 %
12-17 Norton

km = 1.6 %

carga Tabela 12-16 Norton

$Arredondamentos

cp = sqrt ((1/(2*pi* ((1-vp~2)/ep)))) e
elasticidade (Tabela 12-18)

zp = 16 3
arredondado

zg = 40 %
engrenagem arredondado

f = 0.63 %
arredondada [in]

%Calculos de dimensédo da engrenagem

zpmin = 15 %
o pinhdo levando em conta a reducdo e o adngulo de
Norton
zgmin =
a coroa
pc = pi/pd

pb = pc*cosd(alpha)

pt pc

pn pt*cosd(ang)

pa = pn/sind(ang)

pnd = pd/cosd(ang)

normal [1/in]

angn = atand(cosd(ang) *tand(alpha))
pressdo nos 2 planos

dpp = zp/pd %
pinhé&o [in]
rpp = dpp/2
[in]
dpg =
coroa
rpg =
[in]
C = rpg+rpp
centros [in]

a = 1/pd

b =1.25/pd

ht = a+b

dente [in]

fc = b-a

dep = dpp+2*a
pinhé&o [in]

deg = dpg+2*a
engrenagem [in]
7 =
(rpg*cosd(alpha))”2)70.5-c*sind (alpha) %
mp = z/pb %
estar entre 1,4 e 2

wt = tpin/rpp %
para todo o conjunto) [1lb]

wr = wt*tand (alpha) %

o\°

zp*i

([
o o° oo o

o°

o\°

o\

o\

o\

zg/pd
[in]
dpg/2

o\°

o° oP o

o\

o\°

o°

o\
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Tabela 13-3 Norton pag
Fator de aplicacdo Tabela

Fator de distribuicdo de

Coeficiente de
N° de dentes do pinhéo

N° de dentes da

Largura de face

N° minimo de dentes para
pressdo Tabela 12-5 do
N° minimo de dentes para
circular [in]
base [in]
transversal
normal [in]
axial [in]
diametral no plano

Passo
Passo
Passo
Passo
Passo
Passo

[in]

Relacédo do éangulo de
Didmetro primitivo do
Raio primitivo do pinhé&o
Didmetro primitivo da
Raio primitivo da coroa
Distdncia nominal entre
Adendo [in]

Dedendo [in]

Profundidade total do

Folga [in]
Didmetro externo do

Didmetro externo da

((rpp+a) "2- (rpp*cosd(alpha))~2) 0.5+ ( (rpg+ta) "2-
Comprimento de acdao

[in]
Razdo de contato deve
Carga transmitida (igual

Carga radial [1lb]



wa = wt*tand (ang) %
w = wt/ (cosd(ang) *cosd (angn) ) %
[1b]

fmin = 8/pd $

variar entre 8/pd ate 16/pd [in]
zep = zp/cosd(ang) "3

pinhéo
zeg =
coroa
mf = f/pa

deve ser no minimo 1,15

angb = acosd(cosd(ang) * (cosd (angn) /cosd (alpha)))
base [deg]

na = mp-1

nr = mf-1

o

oe

zg/cosd (ang) "3

o\°

o

o\

$Fatores K
- Calculo de kv

o\

es = 1.571/pd %
referéncia do dente [in]

qv = 11 %
engrenagem

bkv = ((12-qv)"~(2/3))/4 %
akv = 50+56* (1-bkv) %

vt = np*2*pi*25.4*rpp* (10~ (-3)) /60
velocidade tangencial

o\°

kv = (akv/ (akv+(200*vt)~0.5)) *bkv % Fator de velocidade para
alta qualidade

ks =1 % Fator de tamanho (1 para
quando a engrenagem nao €& grande)

kb =1 % Fator de borda ( = 1 pois
ndo havera borda)

ki =1 % Fator de ciclo da carga(
= 1 pois é engrenagem nédo solta)

kt = 1 % Fator de temperatura( =
pois ndo vamos trabalhar com temperatura acima de 250F)

kc = 1 % Fator de confiabilidade
de 99

cl =1 % Fator de vida

kl =1 % Fator de vida a
superficie( = 1 pois a vida esta em ciclo 10e+7)

ch =1 % Fator de razdao de dureza(
= 1 pois o material do conjunto é igual)

ct =1 % Fator de acabamento de
superficie (métodos convencionais) recomendacdo AGMA

lmin = (mp*f-na*nr*pa)/cosd(angb) % Comprimento minimo das
linhas de contato [in]

mn = £/lmin % Razdo de distribuicdo de
forca

%$Para engrenamento externo
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Carga axial [1Db]
Carga total transmitida

Largura de face podendo
N° virtual de dentes do
N° virtual de dentes da
Razdo de contato axial,

% Angulo de hélice da

Parte decimal de mp
Parte decimal de mf

Espessura circular de
Indice de qualidade da
Fator b para Kv

Fator a para Kv
Conversao de RPM para

pe = ((0.5* ((rppta)+(c-rpg-a)))*2-(rpp*cosd(alpha))"2)”70.5 % Raio
de curvatura do pinhd&o [in]

Pg = c*sind(alpha)-pp % Raio
de curvatura da engrenagem [in]



ig = cosd(alpha)/ (((1/pp)+(1/pg))*0.7*dpp*mn) 5
geométrico (obs usamos + para engrenagem externas e - para engrenagem
internas)

%Tensdes

sigmabp = wt*pd*ka*km*ks*kb*kl/ (f*jp*kv) %
Tensdo de flexdo no pinhdo [psi]

sigmabg = wt*pd*ka*km*ks*kb*kl/ (f*jg*kv) %
Tensdo de flexdo na engrenagem [psi]

sigmac = cp* (wt*ka*km*ks*cf/ (f*ig*dpp*kv))"0.5 %
Tensdo de superficie no conjunto [psi]

sfb = kl*sfbl/ (kt*kc) %
Resisténcia a fadiga de flexdo corrigido [psi]

sfc = kl*ch*sfcl/ (kt*kc) %
Resisténcia a fadiga de superficie corrigido [psi]

%$Fatores de seguranca

nsp = sfb/sigmabp %
de seguranca para o pinhdo em flexdo (deve ser maior que 1,2)

nsg = sfb/sigmabg %
de seguranca para a engrenagem em flexdo (deve ser maior que 1,2)

nss = sfc/sigmac %

de seguranca para superficie do conjunto (deve ser maior que 1,2)
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Fator

Fator
Fator

Fator
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Par de Engrenagens Helicoidal - 2° Estagio (Cilindrica)

o
o

% Par de Engrenagens Helicoidal - 2° Estdgio (Cilindrica)

o)

% Rotina para o dimensionamento de componentes de um sistema de reducéo
para veiculos BAJA SAE 4x4

% Autores: Yago de Almeida Faria / Otédvio Palmiro Menagatti / Ullian Mateus
Pereira

o)

% Objetivo: Dimensionamento dos componentes da caixa de reducdo para um
novo sistema 4x4 no veiculo BAJA da equipe BUFFALO BAJA UFLA, sendo tal
projeto parte do TCC dos autores

o)

% Variaveis

syms 1 alpha ang pd np tp tpin sfbl sfcl ep vp jp jg ka km es gv
syms akv bkv vt kv ks kb ki kt kc cl k1l ch cf cp zp zg f zpmin
syms zgmin pc pb pt pn pa pnd angn dpp rpp dpg rpg ¢ a b ht fc dep
syms deg z mp wt wr wa w fmin zep zeg mf angb na nr lmin mn pp pg
syms 1ig sigmabp sigmabg sigmac sfb sfc nsp nsg nss

clear all; close all; clc;

o

% Engrenagem

i=2.5 % Reducdo do conjunto
alpha = 20 % Angulo de pressdo [deg]
ang = 30 % Angulo de hélice [deg]
pd = 10 % Passo diametral [1/in]
np = 1384.8 % Rotacdo maxima no

eixo [RPM]

tp = 148.75/2 % Torque transmitido pelo

pinhdo (dividido por 2 pois o torque se divide entre dianteira e
traseira) [N.m]

tpin = tp*8.85

libra por polegada [lb*in]
sfbl = 75000 Resisténcia a fadiga de
flexdo AGMA sem correcdo (tabela 12-20) para aco 1030 com cementacdo por
carbono [psi]

sfcl = 225000 % Resisténcia a fadiga de
superfice AGMA sem correcdo (Tabela 12-21) para aco 1030 com cementacdo por
carbono [psi]

Torque transmitido em

o°

o\

%$Fatores de concentracao

ep = 30000000 % Médulo de elasticidade do
aco 1045 [psi]

vp = 0.28 % Coef. de Poisson do aco
1045

Jp = 0.49 % Tabela 13-3 Norton pag
754

jg = 0.53 % Tabela 13-3 Norton pag
754

ka = 1.75 % Fator de aplicacédo Tabela

12-17 Norton



km = 1.6
carga Tabela 12-16 Norton

o\

$Arredondamentos

cp = sqgrt((1/(2*pi*((1-vp"2)/ep)))) %
elasticidade (Tabela 12-18)

zp = 24 %
arredondado

zg = 60 %
engrenagem arredondado

f = 0.63 %
arredondada [in]

%Calculos de dimensédo da engrenagem

zpmin = 15 3
o pinhdo levando em conta a reducdo e o adngulo de
Norton

zgmin = zp*i %
a coroa

pc = pi/pd %
pb = pc*cosd(alpha) %
pt = pc %
pn = pt*cosd(ang) %
pa = pn/sind(ang) %
pnd = pd/cosd(ang) %
normal [1/in]

angn = atand(cosd(ang) *tand(alpha)) %

pressdo nos 2 planos

dpp = zp/pd %
pinhdo [in]

rpp = dpp/2 %
[in]

dpg = zg/pd %
coroa [in]

rpg = dpg/2 %
[in]

C = rpg+rpp %
centros [in]

a = 1/pd %
b = 1.25/pd %
ht = a+b %
dente [in]

fc = b-a %
dep = dppt+2*a 3
pinhdo [in]

deg = dpg+2*a %
engrenagem [in]

7 =

(rpg*cosd(alpha))*2)”70.5-c*sind (alpha) %

mp = z/pb %
estar entre 1,4 e 2

wt = tpin/rpp %

para todo o conjunto) [1lb]

wr = wt*tand (alpha) %
wa = wt*tand (ang) %
w = wt/ (cosd (ang) *cosd (angn) ) %
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Fator de distribuicdo de

Coeficiente de
N° de dentes do pinhéo

N° de dentes da

Largura de face

N° minimo de dentes para
pressdo Tabela 12-5 do

N° minimo de dentes para
circular [in]
base [in]

transversal
normal [in]
axial [in]

diametral no plano

Passo
Passo
Passo
Passo
Passo
Passo

[in]

Relacdo do angulo de
Didmetro primitivo do
Raio primitivo do pinhé&o
Didmetro primitivo da
Raio primitivo da coroa
Distancia nominal entre
Adendo [in]

Dedendo [in]

Profundidade total do

Folga [in]
Didmetro externo do

Didmetro externo da

((rppta) "2-(rpp*cosd(alpha))~2)~0.5+ ((rpgta) "2-
Comprimento de acdo

[in]
Razdo de contato deve

Carga transmitida (igual
Carga radial [1lb]
Carga axial [1Db]
Carga total transmitida



fmin 8/pd

variar entre 8/pd ate 16/pd
zep zp/cosd (ang) *3

pinhédo

zeg
coroa
mf
deve
angb
base
na
nr

o\

[in]

oe

o\°

zg/cosd (ang) *3

f/pa %
ser no minimo 1,15

acosd (cosd (ang) * (cosd (angn) /cosd (alpha)))
[deg]

mp-1

mf-1

o

o

$Fatores K
- Célculo de kv

oe

es = 1.571/pd %
referéncia do dente [in]

qv = 11 %
engrenagem

bkv = ((12-gqv)"(2/3))/4 %
akv = 50+56* (1-bkv) %
vt = np*2*pi*rpp* (10" (-3)) /60 %

velocidade tangencial

162

Largura de face podendo

NO

NO

virtual de dentes do

virtual de dentes da

Razdo de contato axial,

Q

$ Angulo de hélice da

Parte decimal de mp
Parte decimal de mf

Espessura circular de

Indice de qualidade da

Fator b para Kv
Fator a para Kv
Conversdo de RPM para

kv = (akv/ (akv+(200*vt)~0.5)) “bkv % Fator de velocidade para
alta qualidade

ks =1 % Fator de tamanho (1 para
quando a engrenagem nao é grande)

kb =1 % Fator de borda ( = 1 pois
ndo havera borda)

ki =1 % Fator de ciclo da carga(
= 1 pois é engrenagem ndo solta)

kt = 1 % Fator de temperatura( = 1
pois ndo vamos trabalhar com temperatura acima de 250F)

ke = 1 % Fator de confiabilidade
de 99

cl =1 $ Fator de vida

kl =1 % Fator de vida a
superficie( = 1 pois a vida esta em ciclo 10e+7)

ch =1 % Fator de razdo de dureza (
= 1 pois o material do conjunto é igual)

ctf =1 % Fator de acabamento de
superficie (métodos convencionais) recomendacdo AGMA

Imin = (mp*f-na*nr*pa)/cosd(angb) % Comprimento minimo das
linhas de contato [in]

mn = f£/lmin % Razdo de distribuicdo de
forca

%Para engrenamento externo

pp = ((0.5* ((rpp+a)+(c-rpg-a)))"2-(rpp*cosd(alpha))~2)"0.5 % Raio
de curvatura do pinhdo [in]

Pg = c*sind(alpha) -pp % Raio
de curvatura da engrenagem [in]

ig = cosd(alpha)/ (((1/pp)+(1/pg)) *dpp*mn) % Fator

geométrico
internas)

(obs usamos + para engrenagem externas e - para engrenagem



$Tensdes

sigmabp = wt*pd*ka*km*ks*kb*kl/ (f*jp*kv)

Tensdo de flexdo no pinhdo [psi]

sigmabg = wt*pd*ka*km*ks*kb*kl/ (£*jg*kv)

Tensdo de flexdo na engrenagem [psi]

sigmac = cp* (wt*ka*km*ks*cf/ (f*ig*dpp*kv))"0.5
Tensdo de superficie no conjunto [psi]

sfb = kl*sfbl/ (kt*kc)

Resisténcia a fadiga de flexdo corrigido [psi]
sfc = kl*ch*sfcl/ (kt*kc)

Resisténcia a fadiga de superfice corrigido [psi]

$Fatores de seguranca

nsp = sfb/sigmabp
de seguranca para o pinhdo em flexdo (deve ser maior que 1,2)
nsg = sfb/sigmabg

de seguranca para a engrenagem em flexdo (deve ser maior que 1,2)

nss = sfc/sigmac

de seguranca para superficie do conjunto (deve ser maior que 1,2)

o\

163

Fator
Fator

Fator
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Par de Engrenagens Conicas

o
o

% Engrenagem Cbnica

o)

% Rotina para o dimensionamento de componentes de um sistema de reducéo
para veiculos BAJA SAE 4x4

% Autores: Yago de Almeida Faria / Otédvio Palmiro Menagatti / Ullian Mateus
Pereira

o)

% Objetivo: Dimensionamento dos componentes da caixa de reducdo para um
novo sistema 4x4 no veiculo BAJA da equipe BUFFALO BAJA UFLA, sendo tal
projeto parte do TCC dos autores

o)

% Variaveis

syms 1 alpha ang pd np tp tpin sfbl sfcl ep vp jp Jjg cb cxc cmd zmin ka km
es gqv

syms akv bkv vt kv kx ks kb ki kt kc cl kl ch cf cp zp zg f sigmap sigmag
zpmin

syms zgmin pc pb pt pn pa pnd angn dpp rpp dpg rpg ¢ a b ht fc dep

syms deg z mp wt wrp wrg wap wag w 1 fmax mf angb na nr lmin mn pp pg

syms ig td sigmabp sigmabg sigmac sfb sfc nsp nsg nss

clear all; close all; clc;

o)

o\

% Engrenagem

i=2.5 % Reducdo do conjunto
alpha = 20 % Angulo de pressdo [deg]
ang = 35 % Angulo de hélice [deg]
pd = 8 % Passo diametral [1/in]
np = 3462 % Rotacdo maxima no eixo
[RPM]

tp = 59.5/2 % Torque transmitido pelo

pinhdo (dividido por 2 pois o torque se divide entre dianteira e
traseira) [N.m]

tpin = tp*8.85

libra por polegada [lb*in]
sfbl = 75000 % Resisténcia a fadiga de
flexdo AGMA sem correcdo (tabela 12-20) para aco 1030 com cementacdo por
carbono [psi]

sfcl = 225000 % Resisténcia a fadiga de
superfice AGMA sem correcgdo (Tabela 12-21) para aco 1030 com cementagdo por
carbono [psi]

o\

Torque transmitido em

%$Fatores de concentracédo

ep = 30000000 % Mébdulo de elasticidade do
aco 1045 [psi]

vp = 0.28 % Coef. de poisson do aco
1045

jp = 0.218 % Tabela 13-2 Norton pag
754

jg = 0.224 % Tabela 13-2 Norton pag

754



cb = 0.634
tensdo AGMA
cxc = 1.5
cmd = 3

um numero entre "1,2" e
zzin = 1
tp<TD e 0,667 para TD<tp

$Arredondamentos

cp = sqrt ((1/(2*pi* ((1-vp"2)/ep))))
elasticidade (Tabela 12-18)

zp = 20
arredondado
zg = 50

engrenagem arredondado
f =0.89

arredondada para mf dar maior que 1,15

%Calculos de dimensédo da engrenagem

duplicado

o\

o\

o\°

o\

[in]

o\

o\°

o pinhdo levando em conta a reducdo e o adngulo de

sigmap = atand(1/1)
[deg]

sigmag = atand (i)
[deg]

zpmin = 15

norton

zgmin = zp*i

a coroa

pc = pi/pd

pb = pc*cosd(alpha)

pt = pc

pn = pt*cosd(ang)
pa pn/sind (ang)
pnd = pd/cosd(ang)
normal [1/in]

angn = atand(cosd(ang) *tand(alpha))

pressdo nos 2 planos
dpp = zp/pd
pinhé&o [in]
rpp = dpp/2
[in]

dpg = zg/pd
coroa [in]
rpg = dpg/2
[in]

C = rpg+rpp
centros [in]

a = 1/pd

b =1.25/pd
ht = a+tb
dente [in]
fc = b-a

dep = dpp+2*a
pinhé&o [in]

deg = dpg+2*a
engrenagem [in]

z = ((rppta) *2-(rpp*cosd(alpha))”*2)"0.5+((rpgta)
(rpg*cosd(alpha))”2)70.5-c*sind (alpha)

o° o o o o° o

o\°

o\

o° oo oe oe o\ oe

o\

oe

o°
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Constante para ajuste da
Dentes ndo coroados
Fator de montagem, sendo

& coroado
Expoente escolhido 1 para

Coeficiente de
N° de dentes do pinhéo
N° de dentes da

Largura de face

Angulo de cone do pinhédo
Angulo de cone da coroa

N° minimo de dentes para
pressdo Tabela 12-5 do

N° minimo de dentes para
Passo circular [in]
Passo base [in]

Passo transversal [in]
Passo normal [in]

Passo axial [in]

Passo diametral no plano
Relacédo do éangulo de
Didmetro primitivo do
Raio primitivo do pinhé&o
Didmetro primitivo da
Raio primitivo da coroa
Distadncial nominal entre
Adendo [in]

Dedendo [in]

Profundidade total do

Folga [in]
Didmetro externo do

% Didmetro externo da

o)

/\2_
% Comprimento de acdo [in]
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mp = z/pb % Razdo de contato deve
estar entre 1,4 e 2

wt = tpin/rpp % Carga transmitida (igual
para todo o conjunto) [1lb]

wap = wt* (tand(angn) *sind(sigmap) +sind (ang) *cosd (sigmap)) /cosd(ang) % Carga
axial para uma pinhdo cdnica espiral com espiral direito em sentido anti
horadrio [1lb]

wrp = wt* (tand(angn) *cosd (sigmap)-sind(ang) *sind (sigmap) ) /cosd(ang) % Carga
radial para uma pinh&o cbnica espiral com espiral direito em sentido anti
horario [1b]

wag = wt* (tand(angn) *sind(sigmag)+sind (ang) *cosd (sigmag)) /cosd(ang) % Carga
axial para uma coroa cdnica espiral com espiral direito em sentido anti
horédrio [1Db]

wrg = wt* (tand(angn) *cosd (sigmag)-sind (ang) *sind (sigmag) ) /cosd(ang) % Carga
radial para uma coroa cdnica espiral com espiral direito em sentido anti
horadrio [1lb] % Carga axial

w = wt/ (cosd(ang) *cosd (angn) ) % Carga total transmitida
[1b]

1 = rpg/sind(sigmag)
cilindrico [in]

o°

Comprimento de contato

fmax = 1/3 % Largura de face podendo
varia entre 8/pd ate 16/pd [in]

mf = f/pa % Razdo de contato axial,
deve sef no minimo 1,15 [in]

angb = acosd(cosd(ang) * (cosd (angn) /cosd (alpha))) % Angulo de hélice da
base [deg]

na = mp-1 % Parte decimal de mp

nr = mf-1 % Parte decimal de mf

$Fatores K
- Célculo de kv

oe

es = 1.571/pd % Espessura circular de
referéncia do dente [in]

gv = 11 $ Indice de qualidade da
engrenagem

bkv = ((12-qv)"(2/3))/4 % Fator B para Kv

akv = 50+56* (1-bkv)
vt = np*2*pi*rpp* (10~ (-3)) /60
velocidade tangencial

o

Fator A para Kv
Conversdo de RPM para

o°

o°

kv = (akv/ (akv+(200*vt)"0.5)) "bkv
alta qualidade

Fator de velocidade para

kx = 1.15 % Fator kx = 1,15 pois é
engrenagem cdnica espiral

ka = 1.75 % Fator de aplicacdo Tabela
12-17 norton

km = 1.6 % Fator de distribuicdo de
carga apenas uma engrenagem bi-apoida

ks =1 % Fator de tamanho (1 para
quando a engrenagem nao é grande)

kb = 1 % Fator de borda ( = 1 pois
ndo havera borda)

ki =1 % Fator de ciclo da carga(
= 1 pois é engrenagem ndo solta)

kt =1 % Fator de temperatura( = 1
pois ndo vamos trabalhar com temperatura acima de 250F)

ke =1 % Fator de confiabilidade
de 99

cl =1 $ Fator de vida
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kl =1 % Fator de vida a
superficie = 1 pois a vida esta em ciclo 10e+7

ch =1 % Fator de razdo de dureza
= 1 pois o material do conjunto é igual

ct =1 % Fator de acabamento de

superficie (metodos convencionais) recomendacdo AGMA

Imin = (mp*f-na*nr*pa)/cosd(angb) % Comprimento minimo das
linhas de contato [in]

mn = £/1lmin % Razdo de destribuicdo de
forca

%$Para engrenamento externo

pe = ((0.5* ((rppta)+(c-rpg-a)))*2-(rpp*cosd(alpha))"2)”70.5 % Raio
de curvatura do pinhdo [in]

Pg = c*sind(alpha) -pp % Raio
de curvatura da engrenagem [in]

ig = 0.110 % Fator

geométrico o (Figura 13-7 Norton)

$Tensdes

sigmabp = wt*pd*ka*km*ks*kb*kl/ (f*jp*kv*kx) %
Tensdo de flexdo no pinhdo [psi]

sigmabg = wt*pd*ka*km*ks*kb*kl/ (f*jg*kv*kx) %

Tensdo de flexdo na engrenagem [psi]

td = f*ig*kv/ (2*ks*cmd*cf*ka*cxc) * (sfcl*dpp*0.774*ch/ (cp*cb*kt*kc)) "2 %
Torque de projeto do pinhdo [psil]

sigmac = cp*cb* (2*td*ka*km*ks*cf*cxc/ (f*ig*dpp”2*kv)* (tpin/td)~zzin) 0.5 %
Tens&do de superficie no conjunto [psil]

sfb = kl*sfbl/ (kt*kc) %
Resisténcia a fadiga de flexdo corrigido [psi]
sfc = kl*ch*sfcl/ (kt*kc) %

Resisténcia a fadiga de superficie corrigido [psi]

$Fatores de seguranca

nsp = sfb/sigmabp % Fator
de seguranca para o pinhdo em flexdo (deve ser maior que 1,2%)

nsg = sfb/sigmabg % Fator
de seguranca para a engrenagem em flexdo (deve ser maior que 1,2%)

nss = sfc/sigmac % Fator

de seguranca para superficie do conjunto (deve ser maior que 1,2%)
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