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RESUMO

O sistema projetado pelo presente trabalho € uma caixa de reducédo que usa
engrenagens cilindricas retas para reduzir a velocidade de rotacdo do motor e
aumentar o torque transmitido para as rodas. O projeto é feito baseado nas tensdes
maximas presentes nas pecas. Essas tensdes servirdo de parametro para escolha
dos materiais para confeccionar as engrenagens, eixos, chavetas e selecionar os
mancais. O estudo das tensdes presentes nos eixos €é feito através do calculo de
momento fletor e esforco cortante. As engrenagens sao projetadas seguindo o
padrao AGMA para engrenagens cilindricas retas. A selecdo dos mancais é feita
através da comparacédo entre o resultado do calculo da carga tedrica no mancal e as
pecas presentes nos catalogos. O material com o qual serdo feitas as chavetas é
selecionado comparando os resultados de tensdo com o limite de resisténcia a
tracdo de cada material. Ao longo do dimensionamento da geometria das pecas
percebe-se que é possivel projetar a caixa para ser compacta e resistente de modo

gue tenha uma fécil instalacéo no veiculo.

Palavras-chave: caixa de reducao; engrenagens; veiculo.



ABSTRACT

The system designed by the present work is a gearbox that uses straight
cylindrical gears to reduce the rotation speed of the engine and increase the torque
transmitted to the wheels. The design is made based on the maximum stresses
present in the parts. These tensions will serve as a parameter to choose the
materials to make the gears, shafts, keys and select the bearings. The study of the
tensions present in the axes is done through the calculation of bending moment and
shear force. The gears are designed according to the AGMA standard for cylindrical
spur gears. The selection of the bearings is made by comparing the result of the
calculation of the theoretical load on the bearing and the parts present in the
catalogs. The material to be used as braces is selected by comparing the stress
results with the tensile strength limit of each material. Throughout the calculation of
the geometry of the parts, it is noticed that it is possible to design the box to be

compact and resistant so that it has an easy installation on the vehicle.

Keywords: reduction box. gears. vehicle.
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1. INTRODUCAO

O Programa Baja SAE criado na Universidade da Carolina no sul dos Estados
Unidos da América em 1976 é um programa que tem o objetivo de lancar um desafio
aos estudantes de Engenharia Mecéanica os quais podem ter a chance de por em
pratica o conhecimento adquirido em sala de aula, ter mais chances no mercado de
trabalho e desenvolver novas tecnologias (SAE, 2019). O desafio lancado é construir
um veiculo do tipo off Road que enfrentara provas de forca e resisténcia.

O desafio geral de construir um veiculo € composto por outros desafios
menores que juntos incorporam o projeto como um todo. Esses menores desafios
sdo denominados de subsistemas do veiculo. Os subsistemas podem ser definidos
como suspensao, direcdo, transmissao, elétrica, ergonomia e seguranca.

No presente trabalho sera apresentada uma peca do subsistema de
transmissdo chamada caixa de reducdo. Trata-se de um projeto que pode ser
totalmente desenvolvido por alunos através dos conhecimentos adquiridos dentro de
sala de aula e postos em pratica.

A caixa de reducdo usa os fendbmenos da transmissao de poténcia entre
engrenagens para transmitir movimento angular para as rodas do veiculo. A
transmissdo de poténcia a partir de uma fonte rotativa, como o motor usado no
veiculo, é uma tarefa comum em varias maquinas e requer atencdo a desenhos de
componentes individuais que sao projetados com base nos esfor¢cos submetidos as
pecas a partir dos quais € possivel obter valores de tensdo com cada peca
(BUDYNAS e NISBETT, 2016).

As tensbes que podem ser encontradas no projeto séo de torgéo devido ao
torque transmitido ou flexdo devido as cargas transversais em engrenagens (Norton,
2013).

A escolha dos materiais que serdo usados para fabricar o projeto final é
baseada nas tensdes calculadas. Geralmente € escolhido aco de baixo ou médio
carbono, obtido por laminacédo a frio ou a quente (NORTON, 2013). Os materiais
selecionados devem ter limite de resisténcia a tragdo equivalente ao necessario nas
pecas do projeto, pois dessa forma garantem a seguranca e a confiabilidade.

Para melhor entendimento do presente trabalho se divide em nove capitulos
nos quais a metodologia € apresentada e explicada e logo em seguida sdo

apresentados os calculosreferentes ao assunto abordado. Desta forma os resultados



ficam mais préximos de suas respectivas explicagbes facilitando a leitura e a
interpretacdo, devido ao fato do tipo de projeto envolver muitas variaveis a serem
definidas principalmente no projeto de eixos.

No Capitulo 2 é feita uma revisdo bibliografica sobre os assuntos tratados
neste trabalho, no capitulo 3 séo feitas as consideragdes sobre o projeto onde serdo
explicados as justificativas e esclarecidos os desafios a serem enfrentados. No
capitulo 4 € mostrado o projeto da geometria das engrenagens. O capitulo 5 trata
sobre os eixos desde a geometria até a sele¢cdo dos materiais. No capitulo 6 séo
feitos os célculos par selecdo das chavetas. No capitulo 6é feita a selecao dos
rolamentos. J& no capitulo 8 ocorrem as discussdes gerais a cerca do projeto como

um todo e no capitulo 9 as conclusdes.



2. Reviséo bibliografica

2.1.Eixos

De acordo com Norton (2013), eixos sao pecas utilizadas em grande parte
das maquinas rotativas os quais tem a funcdo de transmitir movimento circular e
torque a partir de uma posicdo a outra. Essa transmisséo pode ocorrer a partir de um
anico eixo ou de um conjunto de eixos e engrenagens, polias ou catracas.

Os eixos rotativos sdo submetidos a duas cargas: tor¢do ocasionada pelo
torque ou flexdo devido as cargas transversais em engrenagens, polias e catracas.
Essas cargas geralmente ocorrem de forma combinada devido aos elementos que
podem estar acoplados ao eixo. Por exemplo, quando hd uma engrenagem montada
existem forcas radiais e axiais devido ao contato dos dentes. Se o eixo for
estacionario e apenas os elementos acoplados a ele rotacionam entdo € possivel
trata-lo apelas como uma viga redonda sendo projetado como tal Norton (2013).

Um eixo rotativo submetido a cargas fixas de flexdo transversal experimentara
um estado de tensGes completamente alternadas. Desta forma, mesmo que o eixo
esteja girando com cargas fixas de flexdo ele deve ser projetado considerando as
falhas por fadiga.

Geralmente os eixos possuem variagbes no seu didmetro ao longo do
comprimento para acomodar mancais, polias, engrenagens entre outros elementos.
E possivel projetar um eixo que ndo possua essas variagcdes, entretanto deve-se
encontrar uma outra forma de acoplamento de outros elementos.

Chavetas e anéis retentores sdo muito usados para segurar elementos
fixados no eixo. Porém, esses elementos exigem que seja feita uma ranhura no eixo
elevando os valores de concentracdo de tensdo o que deve ser levado em
consideracao nos calculos.

De Acordo com Norton (2013) as chavetas e pinos podem ser evitados
usando atrito para fixar os elementos. Isso pode ser possivel utilizando colares de
engaste ou fixacdo que apertam o diametro externo do eixo com alta compressao

possibilitando o engaste de outros elementos.



2.2.Engrenagens

Uma das formas mais eficientes de transmitir poténcia entre eixos é atraves
de engrenagens. Esses elementos podem ter formato cilindrico ou cénico e possuem
rasgos chamados de dentes que s&o dispostos ao longo da engrenagem de forma
padrdao e bem definida. Existem trés tipos muito utilizados em projetos de redutores:
as engrenagens cilindricas de dentes retos, dentes helicoidais e engrenagens
conicas.

Segundo Budynas e Nisbett (2011), as engrenagens podem ser cilindricas
possuindo dentes retos e paralelos ao eixo de rotacdo e sao utilizadas para
transmitir movmento de um eixo a outro paralelo ao primeiro.

Engrenagens também podem possuir dentes helicoidais que séo inclinados
com relacdo ao eixo de rotacdo. Elas podem ser utilizadas de forma semelhante as
engrenagens cilindricas de dentes retos sendo muitas vezes uma melhor opcéo, pois
fazem menos barulho devido ao engajamento gradual. Por outro lado o dente
inclinado cria forgas axiais e conjugados de flexdo os quais n&do sao encontrados nas
engrenagens de dentes retos.

As engrenagens conicas sdo usadas para transmitir movimento entre eixos
gue se interceptam. As conicas espirais sdo cortadas de forma que o dente deixa de
ser reto e forma um arco circular.

Segundo Budynas e Nisbett (2011), o circulo primitivo € um circulo tedrico
sobre o qual todos os calculos geralmente se baseiam; seu diametro é o diametro
primitivo. Os diametros primitivos de um par de engrenagem engrazadas Sao
tangentes entre si. Denomina-se pinhdo a menor engrenagem e a maior € chamada
de coroa ou engrenagem.

O mobdulo é a razdo entre o passo diametral e o numero de dentes.
Geralmente a unidade do médulo € o milimetro. O médulo € uma informagdo muito
importante da engrenagem, pois € com uma ferramenta que tem o valor do médulo
que os dentes sdo gerados. Essa ferramenta vai criando o vao entre os dentes até
formar a engrenagem completa. A nomeclatura da geometria do dente é ilustrada na

figura 1.



Figura 1- Terminologia da geometria do dente de uma engrenagem cilindrica reta
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Fonte: Budynas e Nisbett, 2011.

Além disso as engrenagens também possuem o angulo de pressao que é
definido como o angulo entre a linha de acéo e a direcao da velocidade no ponto de
referéncia tal que a linha de acdo seja rodada na direcdo de rotacdo da engrenagem

movida. A atuagdo do angulo de pressédo é mostrada na Figura 2

Figura 2- contato entre o didmetro primitivo de uma engrenagem e outra
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2.3.Chavetas

As chavetas possuem diversos estilos e tamanhos. Esse elemento pode ser
paralelo onde possui uma se¢dao quadrada ou retangular com altura e largura
constantes ao longo do seu comprimento. A chaveta também pode ser afunilada, ou
cbnica, onde sua largura é constante, mas sua altura varia com um afunilamento
linear Norton (2013).

Segundo Norton (2013), as chavetas paralelas sdo as mais usadas. Os
tamanhos da largura e altura séo definidos pelas normas ANSI e ISO.

As Chavetas paralelas séao feitas a partir de barras padronizadas laminadas a
frio que convencionalmente tém tolerancia negativa, ou seja, a chaveta jamais sera
maior que sua dimenséo nominal.

Para uma chaveta conica a largura para um dado didmetro € a mesma que
para uma chaveta paralela. A conicidade tem o objetivo de travar a chaveta no
elemento aocplado ao eixo através de atrito entre as partes Norton (2013).

E interessante dimensionar a chaveta de forma que ela falhe antes do eixo ou
do elemento que estd sendo acoplado ao eixo no caso de uma sobrecarga. Neste
caso é possivel considerar a chaveta como um “fusivel mecéanico” que protege os
elementos mais caros e frageis do sistema Norton (2013).

Devido ao fato das chavetas terem cantos relativamente afiados, os assentos
de chaveta consequentemente também apresentam essa caracteristica. Por essa

rasao ocorrem concentracdes significativas de tensées

2.4.Sistema de reducao por engrenagens

Segundo Norton (2013), um sistema de reducdo € composto por um trem de
engrenagens que € a colecdo de duas ou mais engrenagens acopladas. Um par de
engrenagens é a forma mais simples de um trem de engrenagem. Essa configuracao
se limita a redugbes de com razdo de 10:1 e em cada eixo sO existe apenas uma
engrenagem. Para obter valores de reducdo maiores que 10:1 é necessario utilizar
um trem composto onde cada eixo possui mais de uma engrenagem. Em geral, seja
o trem de engrenagem composto ou simples o valor da reducdo sera sempre a
divisdo do produto do namero de dentes das engrenagens motoras e o produto do

namero de dentes das engrenagens movidas
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3. CONSIDERAGCOES SOBRE O PROJETO

Para enfrentar as provas o veiculo deve possuir um sistema de transmisséao e
tracdo que ofereca confiabilidade e resisténcia. Por regra da competicdo, o carro so
pode ser equipado com um motor da marca Briggs&Stratton que possui 10 HP de
poténcia. Essa decisédo tem o objetivo de assegurar uma base de comparacéo para
os eventos dinamicos (SAE, 2019). A diferenciacéo entre os projetos de transmissao
¢ feita a partir do uso de reducdes auxiliares que, no caso do presente trabalho, séo:
um cambio CVT (ContinuousVariableTransmisson) acoplado a uma caixa de
reducao por engrenagens cilindricas retas.

3.1.Velocidade final e torque méaximo

Para iniciar o projeto da caixa de reducao € necessario saber qual velocidade
final o veiculo pode desenvolver sabendo que para isso o torque é sacrificado e vice
versa.

A transmissdo do baja possuira dois sistemas de reducdo: o cambio CVT
(ContinuousVariableTransmission) e a caixa de reducéo fixa conforme ilustrado na

figura 3.

Figura 3- Esquema do sistema de transmisséo.

Cébio CVT

Caixa de Reducgao

Fonte: Autor, 2021.
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O principio para calcular a velocidade final do veiculo € através da equacao
lencontrada em Halliday (2016) na qual € utilizada a cinematica angular. Neste
caso, a velocidade linear da roda sera considerada como a velocidade do veiculo em

condicdes ideais sem atrito ou outras forcas dissipativas.

V=wx+xD/2 (1)

O calculo da rotacdo de saida da caixa de reducdo depende da relacdo de
transmissao final. A rotacao sai do motor, passa pelo CVT e pela caixa de reducéo.

O cambio CVT tem a caracteristica de possuir infinitas relacées de reducéo,
porém so6 interessam duas: a relacao de baixa rotacdo e a relacdo de alta rotacao.
Na primeira ocorrera o torque maximo e na segunda a velocidade maxima. O cambio
utilizado no projeto é da marca Comet modelo 780. As informac¢des sobre o cambio
ja sao disponibilizadas pelo fabricante como sendo 0,69 para alta e 3,71 para baixa
rotacao.

A caixa de reducéo tera dois estagios, pois dessa maneira € possivel reduzir o
tamanho do projeto e deixa-lo mais compacto e com as medidas bem distribuidas. A
figura 4 mostra um desenho esquematico do trem de engrenagens. O célculo da
reducdo fixa é feito através da equacédo 2 baseada em Budynas e Nisbett (2011).

Figura 4- configurac&o do trem de engrenagens

o g\f\/L Q \/\?1 I
o~ %8 S S, @ S
Ly » D
C?,) + S) (} + S, + ((;w
Z Z/ \ S\{)/Z v = S\§>
/\/\f NERGVAVAVA

Fonte: Autor, 2021

_ Zl*Zg
Nfixa - Zo*Z4

(2)

O motor, quando ligado, possui sua rotacdo relacionada com o torque

conforme a figura 5.
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Figura 5- Curva de torque do Motor Briggs&Stratton.

(i) (N=m)
—-iDS —-M
14.0 19.0
13.5 = \\ 18.3
13.0 \\ 17.6
12.5 \\ 16.9
12.0 16.3

(-] o o o o o

o o o o o o

o (o] o~ @O o

o~ o™~ o™~ o~ o™ -

Fonte: Cipolla, 2015 apud Briggs&Stratton, 2015.

Para obter a velocidade final do veiculo € utilizada a equacdo 3 baseada em
Halliday (2016). Nessa equacao o valor de w € substituido na equacao 1 pelo valor
da rotacédo final que ocorre na saida da caixa de reducdo apos passar pelo sistema

de transmisséao.

— T*Wmotor *D (3)
60%N fixq *NcyTalta

7

A poténcia ao longo do sistema é considerada constante, pois as perdas
associadas sdo muito pequenas. Os fatores que ndo possuem caracteristica
constante séo o torque e a velocidade angular que sao inversamente proporcionais,
ou seja, enquanto um cresce o outro diminui (BUDYNAS e NISBETT, 2011). Esse
fato faz com que seja possivel calcular a forca e a velocidade final do veiculo além
de conseguir realizar célculos de tensdo ao longo das pecas.

O torque maximo que o veiculo pode ter é calculado levando em consideracao
a transmissao de potencia constante ao longo de toda a transmissdo através da

equacao 4 baseada em Norton (2013).

B, = Ppyq (4)

A potencia € calculada através da equacao 5encontrada em Norton (2013).
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P,=wx*T (5)

Aplicando a equagéo 5 e igualando as potencias transmitidas ao longo do

sistema de transmisséo conforme a equacao 4 é possivel chegar a equacéo 6.

Tsaida = Tmotor * NcvThaixa *Nfixa (6)

3.2.Selecdo da reducéo fixa

A selecdo da reducao fixa que melhor atende o projeto foi feita comparando
as velocidades e os torques tedricos que o veiculo desenvolveria em uma situacao
ideal, ou seja, sem condi¢cfes adversas como atrito ou forgcas contrarias de tracdo. A
tabela 1 mostra a comparacédo entre velocidade maxima desenvolvida pelo veiculo e
torque maximo na saida da caixa de reducdo em diferentes valores de reducao fixa
com os quais foi possivel escolher a redugcédo de 8:1 que da mais torque ao veiculo
em comparagdo com as reducdes menores. Essa reducao foi escolhida pelo fato da
maioria das provas da competicdo exigir mais forca de tracdo do veiculo do que
velocidade.

Por outro lado, uma das provas da competicdo baja SAE é o enduro de
resisténcia onde o veiculo é colocado em uma corrida com desafios que exigem
forca e velocidade, por esse motivo é necessario escolher uma reducédo que também
forneca, além de um torque elevado, uma velocidade de 35 a 40 km/h, pois séo as

velocidades desenvolvidas por outros competidores no evento.

Tabela 1- Comparacéo entre reducao velocidade e torque.

(continua)
Torque
Velocidade
Reducao Maximo
Maxima (km/h)
(N.m)
1:1 309 60
2:1 154 120
3:1 103 181

4:1 77 241
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Tabela 1- Comparacéo entre reducéo velocidade e torque.

(concluséao)

Torque
Velocidade
Reducao Maximo
Maxima (km/h)
(N.m)
5:1 61 301
6:1 51 362
7.1 44 422
8:1 38 482
9:1 34 543
10:1 30 603

Fonte: Autor, 2021.

3.3.Sequéncia do projeto das pecas

De acordo com Budynas e Nisbett (2011) ndo existe uma sequéncia precisa
de passos a se seguir para projetar um sistema de caixa de reducéo, pois este tipo
de projeto é uma tarefa que exige céalculos iterativos onde € necessaria a realizacéo
de escolhas para teste e depois a verificagdo se as escolhas foram coerentes.

Como ndo ha um sequéncia certa a ser seguida, 0 projeto comeca com a
escolha da reducéo fixa a partir dos dados de torque e velocidade final. Apos a
selecéo da reducéo fixa é definido entdo o nimero de dentes das engrenagens que
atende a reducdo escolhida para o projeto. A partir da informagdo do numero de
dentes é possivel obter didametro das engrenagens.

Depois que as engrenagens sao escolhidas é possivel projetar os eixos por
gue as forcas que serdo aplicadas podem ser calculadas devido ao fato de ja se
conhecer as engrenagens do projeto. Com essas forcas € possivel conhecer as
tensbes que estardo presentes nos eixos e definir os materiais. O diametro do eixo €
calculado com base nas tensdes maximas e nos rolamentos disponiveis
comercialmente.Os rolamentos s&o selecionados de acordo com o esforgo
submetido ao eixo e ir4 influenciar no seu diametro dependendo de qual modelo as
industrias tém disponivel.

As chavetas sdo selecionadas com base no diametro do eixo e nos esforcos

gue serdo submetidos a elas.
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4. DIMENSIONAMENTO DAS ENGRENAGENS

4.1.Escolha do tipo de engrenagem

Existem varios tipos de engrenagem. Porém, dois tipos de engrenagens que
sdo ideais para serem usados no caso da caixa de redugcdo sdo: engrenagens
cilindricas de dentes retos ou engrenagens cilindricas helicoidais. Todos os dois
tipos sdo usados para transmitir poténcia entre eixos paralelos. Porém as
engrenagens helicoidais tém a vantagem de transmitir também para eixos néo
paralelos.

As engrenagens de dentes helicoidais possuem uma geometria baseada em
uma hélice que envolve a engrenagem o que faz com que 0s dentes possuam uma
area de contato maior possibilitando a diminuicdo das tensfes de flexdo no dente.
Além disso, ha também uma diminuicdo de ruido no engrenamentoJa as
engrenagens cilindricas de dentes retos possuem dentes com geometria mais
simples fazendo com que as tensdes de flexdo possam atingir valores mais elevados
além de apresentarem ruido maior em comparacao com as helicoidais.

A fabricacdo das engrenagens de dentes retos é simples em comparagao com
as engrenagens de dentes helicoidais, pois envolve poucos parametros para serem
calculados (BUDYNAS e NISBETT, 2011).

Apesar das engrenagens helicoidais apresentarem a vantagem de pouco
ruido e menores valores de tensdo de flexdo, as engrenagens escolhidas para o
projeto sdo as cilindricas de dentes retos pelo fato de possuirem geometria mais
simples quando comparadas as engrenagens de dentes helicoidais. Esse modelo de
engrenagem foi escolhido pelo fato de a equipe estar enfrentando seu primeiro
projeto de caixa de reducédo. A simplicidade da geometria das engrenagens adianta
o projeto abrindo méodo baixo volume de ruido e as maiores cargas que as
engrenagens de dentes helicoidais poderiam suportar, para garantir o produtono

menor tempo possivel.
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4.2.Dimensionameto do diametro primitivo

E necessario saber o diametro primitivo de cada engrenagem, pois € nele que
ocorrerd a transmissao de poténcia de uma engrenagem para outra. O diametro
primitivo é calculadoatravés da equacdo 7encontradano trabalho deBudynas e
Nisbett (2011).

dg=Z*m (7)

4.3.NUmero minimo de dentes

O numero de dentes de cada engrenagem é selecionado a partir do numero
de dentes minimo calculado através da equacao 8 encontrada no trabalho de Norton
(2013); a partir dela é feito um trem de engrenagens com o pinhdo contendo o
namero de dentes minimo e a coroa com 0 numero de dentes suficiente para obter a

relacdo de reducao desejada.

2

Nein = 52y (8)

4.4.Célculo da espessura da engrenagem
A espessura da engrenagem de acordo com Budynas e Nisbett (2011) pode
variar de trés a cinco vezes o passo circular, no presente trabalho sera usado o valor

de 3 vezes. A largura da face sera baseada na engrenagem de maior diametro.

Desta forma calcula-se a espessura de acordo com a equacgao 9.

(9)
4.5.Selecdo do tratamento do ago a partir do calculo de tensdes
Para avaliar as tensdes na engrenagem e selecionar o tratamento que o ago

ird passar séo utilizadas asequac¢fes 10 para o caso de desgaste e equacao 11 para

0 caso de flexdo ambas encontradas em Budinas e Nisbett (2011). A partir dessas
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equacdes é possivel selecionar qual ago e tipo de tratamento de endurecimento sera
usado na engrenagem, pois 0 mesmo tera que possuir uma resisténcia superior a
calculada. Nesta secdo as unidades estdo em sistema inglés para acompanhar as

tabelas disponiveis no trabalho de Budynas e Nisbett (2011).

Km C
g, = C, \/WtKOKvKSdp—FTf (10)

Pq KmKp
F

O, = WtKOKva (11)

O tratamento ao qual o ago escolhido ser4 submetido é selecionado
comparando os valores de tenséo de desgaste com os valores da tabela 2.

Tabela 2- Resisténcia ao contato para engrenagens de ago

Designacao Tratamento Dureza Namero de tensao de contato
do material térmico minima admisssivelo . (psi)
Grau 1 Grau 2 Grau 3
Endurecido 50 HRC 170000 190000
por chama
ou inducdio 54 HRC 175000 195000
Aco Carbonetado 180000 225000 275000
e endurecido
Nitrelado 83,5 HR15N 150000 163000 175000
84,5 HR15N 155000 168000 180000

Fonte: Budynas e Nisbett, 2011 (adaptado pelo autor).

A avaliacdo desses fatores € explicada a seguir

4.5.1. Coeficiente elastico
O coeficiente elastico pode ser obtido através da figura 6. Basta escolher qual
o material o qual serd feito o pinhdo e qual material sera feita a coroa. No caso do

presente trabalho tanto a coroa como o pinhao seréo feitos de aco
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Figura 6- Coeficiente elastico

Material da coroa e modulo
de elasticidade Eg, Ibf/in? (MPa)*

Médulo de Ferro Ferro Ferro Bronze Bronze
elasticidade do Aco maleavel nodular fundide aluminio estanho
pinhéao E, 30 < 108 25 x 108 24 « 10° 22 x 10® 17,5 x 10® 16 « 108
Material do pinhédo psi (MPa)* (2x10%  (1,7x10% (1,7x10% (1,5x10% (1,2x10% (1,0 x 10%)
Ago 30 x 108 2300 2180 2160 2100 1950 1900
(2 x 109) [121) (181) (179) (174) (162) [158)
Feito: ialedivel 25 x 10° 2180 2090 2070 2020 1900 1850
(1.7 % 109 (el (174) 172 (168) (158) (154)
Ferro nodular 24 x 10° 2160 2070 2050 2000 1880 1830
(1.7 x 109 (179) (172) [170) (166) [156) (152)
Ferro fundide 22 x 10% 2100 2020 2000 1960 1850 1800
(1,5 x 109 (174) (168) (166) 163) [154) (149)
Bronze aluminio 17.5 x 10° 1950 1900 1880 1850 1750 1700
(1.2 x 109 [162) (158) (156] (154) (145) (141)
Bronze estanho 16 x 10° 1900 1850 1830 1800 1700 1650
(11 x 109 (158) (154) [152) (149) (141) (137)

Fonte: Budynas e Nisbett, 2011.

4.5.2. Forca Tangencial transmitida

A forca tangencial é calculada através da equacgéo 12.

H
Tdn

W, = 1000 * (12)

4.5.3. Fator de sobrecarga

Este fator leva em consideracdo todas as cargas externas aplicadas que
excedem a carga tangencial nominal em uma aplicacdo particular. Além disso, este
fator so pode ser estabelecido apds experiéncias de campo em uma aplicacdo
determinada (Budinas e Nisbett, 2011) sendo assim para 0 caso em questao sera

considerado como possuindo valor 1.

45.4. Fator dindmico

Em uma tentativa de levar em conta efeitos que produzem erros de
transmissdo a AGMA definiu um conjunto de nimeros de qualidade. Esses niameros
definem toleréncias para engrenagens que possuem varios tamanhos. Os namero
de qualidade podem variar de 3 a 12, sendo que 0s numeros de 3 a 7 incluirdo a
maioria das engrenagens de qualidade comercial e os numeros de 8 a 12 sdo para
engrenagens de qualidade precisa (Budinas e Nisbett, 2011). Neste caso sera

utilizado o valor 7 considerando que a engrenagem terd a melhor qualidade possivel.
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O fator dindmico leva em conta esse numero de qualidade. Esse fator é
expresso pelaequagcaol3.

2

2 0,25 (12-Q,)3

50456 (1—0,25 (12—0,)3 +v200V

K, = ( z ) (13)
50456 (1—0,25 (12—0,)3

4.5.5. Fator de tamanho

O fator de tamanho reflete a ndo uniformidades das propriedades do material
causadas pelo tamanho. Fatores padronizados de tamanho para dentes de
engrenagens nao foram definidos para os casos em que um efeito prejudicial de
tamanho existe. Por essa razao a AGMA recomenda que exista um fator de tamanho
maior que a unidade. Se nao existir efeito prejudicial de tamanho é recomendado
utilizar o valor 1 (Budinas e Nisbett, 2011).

4.5.6. Fator de distribuicdo de carga

O fator de distribuicdo de carga modifica as equacdes de tensao para trazer a
conta a ndo uniformidade da distribuicdo de carga ao longo da linha de contato. O

fator de distribuicdo de carga é calculado pela equacéo 14.
Ky =14 Cpe (Cpp Com + Co Ce) (14)

Os termos dessa equacado sao descritos a seguir:
C,.=1 para dentes sem coroamento e 0,8 para dentes coroados
Se a largura da face for menor que 25 mm entdo C,r € calculado pela
equacao 15
Cpp = % — 0,025 (15)
Se a largura da face estiver entre 25 e 475mmC,, € calculado pela equacgao
(16)

C.o—

of = o= — 0,0375 + 0,0125F (16)
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Para pinhdo montado no intervalo entre mancais com razao de distancia
menor que 0,175 usa-seC,,, = 1. Ja para valores de razao de distancia maiores que
0,175 usa-seC,, = 1,1.

O valor de C,,, € calculado pela equacéo 17

Cpny = A+ BF + CF? (17)

As constantes A, B, C sao definidas a partir da Tabela 3.

Tabela 3- Constantes A, B e C da equagéo 17

Condicao A B C
Engrenamento Aberto 0,247 0,0167 -0,765 (10_4)
Unidades fechadas, comerciais 0,127 0,0158 -0,930 (107
Unidades fechadas, de precisao 0,0675 0,0128 -0,926 (10"4)

Unidades de engrenagens fechadas,
_ 0,00360  0,0102  -0,822 (107%
extraprecisas

Fonte: Budynas e Nisbett, 2011 (adaptado pelo autor).

Para engrenamento ajustado na montagem ou quando a compatibilidade é

melhorada por lapdacéo, ou ambos C,=0,8. Para outras condi¢des C,=1

4.5.7. Fator de espessura de aro

Quando a espessura do aro ndo € suficiente para proporcionar suporte
completo para a raiz do dente ocorrem falhas por fadiga de flexdo no aro da
engrenagem. Nesses casos recomenda-se 0 uso de um fator modificador de tenséo
gue ajusta a tensao de flexdo estimada para engrenagens de aro fino (Budynas e
Nisbett, 2011) No caso do presente trabalho este fator € igual a 1 pelo fato do projeto

possuir engrenagens macicas.
4.5.8. Fator de condigcao superficial
Segundo Budynas e Nisbett(2011) a AGMA ainda nao estabeleceu condices

padrdo de superficie para dentes de engrenagens. Por essa razdo o valor 1 é
estabelecido para este fator.
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4.5.9. Fator geométrico de resisténcia a flexdo
O fator J da AGMA emprega um valor modificado do fator de Lewis; um fator
de concentracdo de tenséo de fadiga e uma razdo de compartilhamento de carga no

dente (Budynas e Nisbett, 2011). Este pode ser obtido através da figura 7.

Figura 7- Fator geométrico

T — Adendo do pinhio 1.000
- Adendo da coroa 1,000
0,60 4 1 0,60
< =
0.55 3 1000 0,55
e 170
s 85
0.50 | 2 50 0,50
35
- 25
17
_g 0.45 0,45
2 Cremalheira geradora | passo o
8 Niimero de dentes na
=:, engrenagem acoplante
g 040 + 0,40
P
0.35 0,35
0.30 0,30
0.25 | ~+ Carga aplicada na ponta do dente 0.25
0.20 0,20
12 is \7 20 P2 £ 35 A4S0 0 W 128 275

Nimero de dentes para o qual o fator geométrico ¢ desejado

Fonte: Budynas e Nisbett, 2011.

4.5.10. Fator geométrico para resisténcia ao crateramento

O fator geométrico é calculado através da equacao 18 encontrada no trabalho
de Budinas e Nisbett (2011).

__ Cos(®) Sin(®) Mg

Zi 2 Mg+1 (18)
A razao de velocidades é calculada através da equacao 19
Mg = S8 (19)
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4.6.Projeto das engrenagens

4.6.1. Dimensbes das engrenagens

O médulo da engrenagem foi escolhido levando em consideracdo que as
forcas submetidas nas engrenagens aumentam conforme se avancga nos estagios de
reducdo. Por isso foi escolhido um mddulo de 2,5 mm para as engrenagens do
primeiro estagio e 4 mm para as engrenagens do segundo estagio. O resultado dos
calculos dos diametros primitivos através da equacdo 7 e o0 das espessuras através
da equacdo 9 € mostrado na tabela 4. O namero minimo de dentes para a menor

engrenagem € de 18 dentes de acordo com os resultados obtidos pela equagéo 8.

Tabela 4- Especificacdes das dimensdes das engrenagens

Médulo 2,50 mm
Engrenagem 1 Espessura 23,56 mm
Didmetro Primitivo 45,00 mm
Médulo 2,50 mm
Engrenagem 2 Espessura 23,56 mm
Didmetro Primitivo 127,50 mm
Moédulo 4,00 mm
Engrenagem 3 Espessura 37,70 mm
Didmetro Primitivo 72,00 mm
Moédulo 4,00 mm
Engrenagem 4 Espessura 37,70 mm
Didmetro Primitivo 204,00 mm

Fonte: Autor, 2021.

Para atingir o valor de reducédo desejado o numero de dentes tem que ser
conforme a tabela 5.

Tabela 5- Nimero de dentes das engrenagens

Engrenagem  Numero de dentes

Engrenagem 1 18 Dentes

Engrenagem 2 51 Dentes
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Engrenagem 3 18 Dentes

Engrenagem 4 51 Dentes

Fonte: Autor,2021.

4.6.2. Selecado dos materiais e tratamentos térmicos das engrenagens

O resultado do calculo do fatores de modificacdo é mostrado na tabela 6.

Tabela 6- Fatores de modificag&o.

Engrenagem Ky K, K K., Ky
Engrenagem 1 1 1,284070976 1 1,322631009 1
Engrenagem 2 1 1,284070976 1 1,288751088 1
Engrenagem 3 1 1,215816754 1 1,338780492 1
Engrenagem 4 1 1,215816754 1 1,304900571 1

Fonte: Autor, 2021.

Com os resultados dos fatores de modificacdo de tensdo é possivel calcular
os valores de tensao de desgaste e flexdo para as engrenagens. Estes valores séo

mostrados na tabela 7.

Tabela 7- resultados das tensfes de desgaste e flexao

Engrenagem Tensdo de desgaste (psi) Tensao de flexdo (psi)
Engrenagem 1 257666,66 35412,55
Engrenagem 2 151103,51 106966,87
Engrenagem 3 209798,30 93908,46
Engrenagem 4 123051,57 70937,87

Fonte: Autor, 2021

A partir desses resultados é possivel comparar a tabela 6 com a tabela 2 e
chegar a conclusdo expressa na Tabela 8 sobre o tratamento adequado para o aco

de cada engrenagem.

Figura 8- Tratamentos térmicos necessarios para atingir a resisténcia recomendada

Engrenagem Material e Tratamento

Engrenagem 1 Aco Carbonetado e endurecido Grau 3

Engrenagem 2 Aco nitretado Grau 1




Engrenagem 3

Aco carbonetado e endurecido Grau 2

Engrenagem 4

Aco nitretado Grau 1

Fonte: Autor, 2021.

25
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5. SELECAO DOS ROLAMENTOS

Os rolamentos sdo selecionados com base na equacdo 20encontrada no
trabalho de Budynas e Nisbett (2011). Nesta equacao a carga que o mancal deve
suportar € estimada baseda em uma analise probabilistica de falha. Essa analise
leva em conta que o equipamento ira falhar para uma vida nominal do 10° percentil
(BUDYNAS e NISBETT, 2011). Dessa forma a carga que € suportada nesta analise
€ a informacdo que deve ser procurada no catalogo de empresas fabricantes de
rolamentos com a constante.

1
Ld*Nd*60)3 (20)

Os rolamentos séo selecionados através da comparacdo com os resultados
obtidos pela equagdo 22com informagdes no catalogo da empresa SKF (2021). O
resultado da selecdo dos rolamentos € mostrado na tabela 9 que foram calculados
considerando a vida desejada de 10 mil horas. O critério para selecionar o modelo

do rolamento é que o fator de carga C no catalogo deve ser maior que o calculado.

Tabela 9- selecédo dos rolametos do catalogo SKF baseado no calculo do fator de carga C.

C (kN) Modelo que atende ao
Eixo
Calculado projeto no catalogo SKF
Eixo 1 12,50 N 204 ECP
Eixo 2 24,48 N 204 ECP
Eixo 3 11,05 N 205 ECP

Fonte: SKF, 2021 (adaptado pelo autor).
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6. PROJETO DOS EIXOS

A caixa de reducédo tera 2 estagios, sendo assim é necessario 0 uso de 3
eixos. Para melhor o entendimento das for¢cas exercidas em cada eixo a figura 8
mostra o eixo 1 montado com a engrenagem, assim como a figura 9 mostra o eixo 2

e figura 10 mostra o eixo 3.

Figura 8- Eixo 1 montado com engrenagem.

Fonte: Autor, 2021.

Figura 9- Eixo 2 montado com engrenagens.

Fonte: Autor, 2021.
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Figura 10- Eixo 3 montado com engrenagem..

Fonte: Autor, 2021.

6.1.Forcas nos eixos

Uma engrenagem exerce uma forga no eixo através da componente
tangencial que é calculada através da equacdo 21 em funcdo do valor da
componente radial obtida através da equacdo 22. O angulo de pressdo a segundo

Norton (2013) tem o valor de 20° para engrenagens cilindricas retas.

Fe = (21)

F. = F, +Tg(®) (22)
6.2.Diametro dos Eixos

O dimensionamento do didmetro dos eixos € feito a com base no critério
ASME-Eliptico através da equacao 25 encontrada no trabalho de Budynas e Nisbett
(2011). Como a equacdo 25 é muito grande, para melhor entendimento, 0os seus

termos sédo calculados separadamente através dasequacdes 23 e 24.

a = 4(Kp * My)* + 3(Ks * T,)* (23)
b = 4(Ky * Mp)* + 3(Kps * Ty)? (24)
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d= 3\/{16*n . [\;_‘Z_I_g } (25)

s
6.2.1. Limite de resisténcia a fadiga S,

O célculo do termo de limite de limite de resisténcia a fadigaS, que é o valor
de tensdo de resisténciaa fadiga em servico € feito de acordo com a equacao 26

encontrada no trabalho de Budynas e Nisbett (2011).
Se =k #ky * ke x kg * ko * kp xS, (26)
Os fatores de modificacao sao definidos da seguinte forma:
6.2.2. Limite de resisténcia a fadiga em servico

O fator de limite de resisténcia a fadiga em servico S, trata das informacées
do material ensaiado em laboratério. E recomendavel que o limite de resisténcia a
fadiga ndo se iguale aos valores obtidos em testes de laboratério (BUDYNAS e
NISBETT, 2011).

De acordo com Budynas e Nisbett (2011) o valor de S, pode ser calculado
conforme a equacao 27 para limite de resisténcia a tracdo menor que 1400 MPa. Ja

para limites de resisténcia acima de 1400 MPa é usado o valor de 700 MPa.
S, =0,5%S, (27)
Cada aco tera um valor de S,,. Para escolher o que melhor se adapta é
necessario fazer uma comparacdo entre os resultados do calculo de diametro
minimo que sera vista mais a frente.
6.2.3. Fator de Modificagao de Superficie
O fator de modificacdo de condicdo de superficie é calculado através da

equacao 28 encontrada no trabalho de Budynas e Nisbett (2011, apud MARIN, 1962)
em que, de acordo com Budynas e Nisbett (2011, apud LIPSON e NOLL, 1963) as
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constantes a e b, para o caso de superficies usinadas, valem 4,51 e -0,265

respectivamente.

k, = aSk, (28)

Assim como no caso do limite de limite de resisténcia a fadiga de viga rotativa
o fator de modificacdo de superficie apresenta resultados diferentes para cada aco.
Por isso sera feita uma comparacdo entre cada aco no final para selecionar qual o

material serd usado nos eixos.

6.2.4. Fator de modificacdo de forma

O fator de modificacdo de forma € obtido através da equacdo 29 para
didmetros menores que 51 mm. Ja para diametros maiores ou iguais a 51 mm e
menores que 254 mm ¢é utilizada a equacdo 30. O valor do diametro para ser
aplicado neste caso é estimado e depois recalculado com o diametro obtido pela
equacao 28. As equacdes 22 e 23 sao encontradas em Budynas e Nisbett(2011,
apud CHARLES e MICHKE, 1987).

k, = 1,24 x =107 (29)
k, = 1,51 d-017 (30)

Como néo existe ainda um diametro correto a ser selecionado é necessario
estimar um valor inicial do diametro e aplicar na equacdo 29 para diametro menor
gue 51 mm ou na equacéo 30 para diametros maiores que 51 mm. Caso no final dos
calculos o didametro calculado seja maior que o estimado é necessario refazer com o
novo diametro até que o diametro calculado seja igual ao anterior. Para o caso do

eixo 1 sera estimado um valor de partida de 20mm.

6.2.5. Fator de modificacéo de carga

O valor do fator de modificacdo de carga k. € constante e seu valor vai

depender do tipo de carga que o eixo esta sendo submetido: Para flexdo combinada
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com torcdo o valor € 1, para carga axial o valor € 0,85 e para carga
excepcionalmente torcional o valor é 0,59 (BUDYNAS e NISBETT, 2011).

6.2.6. Fator de modificacdo de temperatura

O fator de temperatura k; modificara o limite de limite de resisténcia a fadiga
caso a peca trabalhe acima de 50°C de temperatura (BUDYNAS e NISBETT, 2011).
No presente trabalho sera considerado que as pecas trabalhardo em temperaturas
abaixo de 50°C, pois seria necessario um estudo pratico que nao é possivel no
presente trabalho. Desta forma € possivel desconsiderar o fator modificador de

temperatura no céalculo do limite de limite de resisténcia a fadiga.

6.2.7. Fator de confiabilidade

O fator de confiabilidade k, envolve um estudo estatistico de probabilidade de
falha na peca. Para evitar a prolongacdo do trabalho a confiabilidade sera
considerada como 90% o que faz com que o fator de confiabilidade assuma o valor
de 0,897 (BUDYNAS e NISBETT, 2011)

6.2.8. Fator de efeitos diversos

O fator de efeitos diversos k; leva em consideragdo a redugao no limite de
limite de resisténcia a fadiga em razdo de outros efeitos que podem afetar o
funcionamento da peca (BUDYNAS e NISBETT, 2011). Para definir um valor para k¢
seria necessario um estudo pratico ,que ndo é possivel no trabalho atual, sendo

assim este fator sera considerado como possuindo valor 1.

6.3.Momentos fletores maximos

Cada eixo é considerado como sendo submetido a esfor¢os ciclicos com
carregamento fixo e eixo rotacionando. Nesse tipo de carregamento os esfor¢os com
perfil senoidal fazem com que o momento fletor alternado seja igual ao momento

fletor maximo e o momento médio seja nulo.
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A partir dos diagramas de momento fletor e esforgo cortante (APENDICE A) é

possivel obter os valores de momentos.

6.4.Fatores de concentracéo de tenséao

Os fatores de concentracdo de tensdo Kre K, sdo definidos pela equagdo 31
encontrada em Norton (2013). O fator de concentracdo de tensdo, seja de
cisalhamento ou normal, é definido como a relagdo entre as tens6es no material

entalhado e o mesmo material sem entalhe.

K =1+q(K, — 1) (31)

O fator de concentracao de tenséo ira depender do tipo de entalhe ou rebaixo
gue o eixo apresenta, no caso em estudo sé sera considerado o entalhe da chaveta.
A figura 11 mostra os valores de K, e K, para o caso de eixos com rasgo de chaveta

em funcao da relacdo do raio do entalhe com o diametro do eixo.

Figura 11- fatores de concentracéo de tensdo para rasgo de chaveta.
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A sensitividade ao entalhe é definida pela equagéo 32.
1

q= (32)

1+

SIE

O valor da raiz da constante de Neuber, v/a, é definido pela equacéo 33apara
tensdes de flexdo e equacao 33b para tensbes de torcdo segundo (BUDYNAS e
NISBETT, 2011).

Va=0,246 —3,08%1073 %S, +1,51*10° %S, —2,67 %1078 x5, > (33
a)

a:;_:*_*ut+:*_*ut_i*_*ut

Va=019-251%10"3%S, +1,35%105%S,%2—2,67+108xS,,3 33
b)

6.5. Tensdes nominais nos eixos

De acordo com Norton (2013) as tensGes nominais que podem estar dentro
de um eixo sao de tor¢cao devido ao torque e de flexdo devido a cargas transversais.
As tensdes de flexao sao calculadas através da equacao 34 para tensdes alternadas
e através da equacdo 35para tensdes médias. Ja as tensbes de torcdo séao
calculadas através da equacdo 36 para tensbes alternadas e equacdo 37para
tensbes médias todas encontradas em Norton (2013). Os locais no eixo onde se
apresentam entalhes de chavetas, momentos fletores maximos e rasgos de anéis

elasticos serdo considerados como 0s pontos criticos do eixo.

o, =L (34)
Oy = L (35)
W= (36)
Ty = (37)

6.6.Aplicacao pratica
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Seré apresentada uma aplicagéo pratica no eixo 1 que pode ser generalizada
para os outros dois eixos. Os resultados obtidos para todos os eixos € mostrado em

tabelas no final da demonstracao.

6.6.1. Forgas nos eixos

Primeiramente € necessario saber quais as forcas que atuam no eixo. Para o
caso do eixo 1, por exemplo, o torque no eixo é de 69,35 N.m e o diametro primitivo
da engrenagem que estd acoplada no mesmo é de 45 mm. Aplicando essas
informacdes na equacdo 14 € obtido o valor de 2682,57 N.m conforme mostra a
figura 12. Para o eixo 2 as forcas sao ilustradas conforme a figura 13 e para o eixo 3

as forgcas sao mostradas conforme a figura 14.

Figura 12- Diagrama de Corpo Livre do eixo 1.

723,24N

1987,09 N~ 253,13N

69,35 N.m
976,37N
695,48 N~

69.35 N.m

Fonte: Autor, 2021.
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Figura 13- Diagrama de Corpo Livre do eixo 2.
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Fonte: Autor, 2021.

Figura 14- Diagrama de Corpo Livre do eixo 3.
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Fonte: Autor, 2021.

6.6.2. Resultado dos fatores de concentracéo de tenséo de fadiga

O fator de concentracdo de tensédo é calculado através da equacao 24, porém
€ necessario saber primeiramente o valor da sensitividade ao entalhe. Os valores
gue sao necessarios para calcular a sensitividade ao entalhe podem ser obtidos
através da figura7 onde é obtido o valor do fator de concentracdo de tensdo de

fadiga no rasgo de chaveta que € onde ocorre 0 momento fletor maximo.
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Os fatores de concentracéo de tensdo dependem do material, por essa razao
na tabela 10 sdo mostrados os dados de limite de resisténcia a tracdo dos materiais

a serem comparados a fim de selecionar a composicéo dos eixos.

Tabela 10- Limite de resisténcia a tracao para cada material.

Limite de resisténcia a

Material

tracao S,; (MPa)
Aco 8640 635
Aco 4340 1280
Ac¢o 1050 415
Aco 1020 440

Fonte: Gerdau, 2003.

Para melhor entendimento é calculado o valor do fator de concentracédo de

tensao de fadiga do eixo 1 utilizando como referéncia o aco 4340:

-O valor da constante de Neuber para flexdo é va = 0,246 — 3,08 * 1073 *
185,64 + 1,51 * 107> x 185,64% — 2,67 * 1078 * 185,643= 0,023; fazendo com que 0 a
constante de sensitividade ao entalhe assuma o seguinte valor, q =
H%ZOAZ

0,00787
-O valor da constante de Neuber para tor¢do é +va =0,19 — 2,51 %1073 *

185,64 + 1,35 * 107> = 185,64% — 2,67 * 1078 * 185,643=0,052 ; fazendo com que 0 a

e . 1
constante de sensitividade ao entalhe assuma o seguinte valor, ¢ = —57=0,24
0,0787

-Através da figura 7 € possivel estimar o valor do fator de concentracédo de
tensao utilizando um raio de entalhe de 0,3 mm e diametro de 20 mm como sendo
K.=2,9 e Kts=2,9

- Logo o valor do fator de concentracdo de tensdo de fadiga na flexdo no

rasgo de chaveta do eixo 1 possui seguinte valor K = 1+ 0,42(2,9 — 1)=1,80.
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- O valor do fator de concentracdo de tensao de fadiga na tor¢cao no rasgo de

chaveta do eixo 1 possui seguinte valor Kr, = 1+ 0,24(2,9 — 1)=1,47.

A tabela 11 mostra os valores do fator de concentracdo de fadiga para os

outros eixos devido ao rasgo de chaveta.

Tabela 11 - fatores de concentragdo de tensdo devido aos rasgos de chaveta para o caso do

aco 4340.
Eixo Aco K devido Ky.devido
ao rasgo de ao rasgo de
chaveta chaveta

4340 1,80 1,91
8640 1,37 1,47

Eixo 1
1050 1,45 1,55
1020 1,27 1,34
4340 1,84 1,96
8640 1,92 1,49

Eixo 2
1050 1,47 1,58
1020 1,28 1,36
4340 1,84 1,49
8640 1,92 1,49

Eixo 3
1050 1,47 1,58
1020 1,28 1,36

Fonte: Autor, 2021.

6.6.3. Analise dos pontos criticos.

A analise dos pontos criticos é feita através dos diagramas de momento fletor,
esforco cortante e torque. Como exemplo seré feita a analise dos pontos criticos do
eixo 1, para os demais eixos o procedimento é semelhante.

Primeiramente é necessario fazer os diagramas de esforco cortante e
momento fletor. Para o caso do eixo 1 o diagrama de esfor¢co cortante obtido &
representado na figura 15 para a direcdo z e na figura 16 para a direcédo y ; o
diagrama de momento fletor é representado pela figura 17 para a direcdo z e figura

18 para direcéo y; e o diagrama de torque representado pela figura 19.
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Figura 15- diagrama de esforgo cortante do eixo 1 na dire¢éo z
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Fonte: Autor, 2021.

Figura 16- diagrama de esforgo cortante do eixo 1 na direcéo y
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Fonte: autor, 2021.

Figura 17- Diagrama de momento fletor eixo z
Diagrama de Momento Fletor
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Fonte: autor, 2021.



Figura 18- Diagrama de momento fletor do eixo 1 na diregéo y
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Fonte: autor, 2021.

Figura 19- Diagrama de torque do eixo 1
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eixo 1
70

Torque (N.m)
=W
[e>]e]ev]en]

Distancia no eixo (mm)

0 20 25 30 35 40 50 60 70 80 90 100 120 135

Fonte: autor, 2021.
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Através da analise dos diagramas € possivel perceber que o maior valor de

momento fletor acontece no comprimento de 100 mm. Utilizando teorema de

Pitdgoras, o momento fletor resultante da combinacdo das duas dire¢des para o eixo

1 tem valor de 74,01 N.m.

Com o diagrama de torque é possivel perceber que o eixo possui um torque

constante ao longo de seu comprimento até a medida de 100 mm. Como 0 eixo néo

possui outro diametro diferente, que geraria outros pontos criticos, € possivel chegar

a conclusdo que existe apenas um ponto critico no eixo localizado na posi¢ao de 100

mm.
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Os momentos fletores maximos sdo obtidos a partir dos diagramas de
momento fletor e esfor¢o cortante do APENDICE A com eles é possivel identificar os

valores mostrados na tabela 12.

Tabela 12- momentos fletores maximos.

Momento fletor maximo

Eixo

resultante (N.m)
Eixo 1 74,01
Eixo 2 123,44
Eixo 3 163,58

Fonte: Autor, 2021.

Os torques que os eixos sao submetidos sdo mostrados na tabela 13.

Tabela 13-Torque em cada eixo.

Eixo Torque (N.m)

Eixo 1 60,35
Eixo 2 171,01
Eixo 3 484,54

Fonte: Autor, 2021.

Depois de identificados os pontos criticos, sdo calculados os valores dos
acumulos de tensdo nos eixos. Essa andlise poderd servir como critério para a
escolha de um material com o qual o eixo sera fabricado. A quantificacdo do
acumulo de tenséo é feito através da equacéo 26 para tensdes de flexao alternantes
e equacao 28 para tensao de cisalhamento alternante, os fatores de concentracéo
de tensdo sdo obtidos na tabela 5. As componentes de tensdao média de
cisalhamento e de flexdo tém valor nulo pelo fato da andlise considerar o eixo com
esforcos ciclicos com carregamento fixo e eixo rotacionando. Os valores séo

calculados usando o aco 4340 e o procedimento € 0 mesmo para 0S outros agos:

_1,80%32%74,01

-0 valor de tensédo de flexdo alternada no eixo 1 é g, 002

= 166,63

Mpa.



-0 valor de tensdo de cisalhamento alternada no eixo 1 € 1,

72,30 Mpa.
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_ 1,96%16+60,35
T mx0,023

A tabela 14 mostra os outros resultados para tensdo de cisalhamento e de

flexdo para os demais eixos.

Tabela 14-tensdes criticas calculadas para cada aco.

Aco Tensdo de
Tensio de Flexao
Eixo (Mpa) cisalhamento
pa
(Mpa)
4340 166,63 72,30
8630 129,92 56,54
Eixo 1
1050 136,95 119,24
1020 119,97 51,710
4340 53,13 39,17
8630 41,02 30,39
Eixo 2
1050 43,32 64,21
1020 37,70 27,70
4340 70,41 55,49
8630 54,35 30,39
Eixo 3
1050 57,40 64,21
1020 49,96 27,70

Fonte: Autor, 2021.

Comparando a tabela 8 com a tabela 5 é possivel notar que os valores de

limite de resisténcia do material

escolhido estdo acima das tensdes criticas

calculadas, sendo assim é comprovado que qualquer um dos materiais candidatos

suportara as tensdes submetidas nos eixos.

Os maiores valores de concentracdo de tensdo se encontram no ponto x=100

mm neste caso ndo ha nenhum outro ponto onde pode haver maior tensdo. Neste

ponto € onde ocorre os maiores valores de momento fletor e torque como pode ser

observado nos diagramas das figuras 13, 14, 15, 16 e 17. Por esse motivo a tenséo
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méaxima devido a flexdo e a tor¢cdo é a maior encontrada no eixo o que faz com que o

local de acumulo de tensdo seja 0 mesmo das tensées maximas.

6.6.4. Resultadosdos Fatores de modifiacao

Para o eixo 1 sdo calculados os seguintes fatores de modificacdo de

superficie calculados pela equacao 21.:

-Para o A¢co 8640 k, = 0,81,
-Para o Aco 4340k, = 0,67,
-Para o A¢o 1050 k, = 0,78;
-Para o aco 1020 k, = 0,89.

Os fatores de modificagéo de forma para o eixo 1, calculado pela equagéao 22
considerando o valor inicial de 20 mm assume o0 seguinte resultado para todos os
acos:

-Fator de modificacéo de forma,k;, = 1.

O fator de modificacdo de carga assume o0 mesmo valor para todos 0s casos
de materiais, pois é considerado que o eixo é submetido a esforgos que envolvem
flexdo combinada com torgéao, logo:

-Fator de modificacéo de carga, k., = 1,88.

Como esta sendo considerado no presente trabalho que a temperatura d
projeto ndo ira passar de 50 °C o fator de modificagdo de temperatura assume o
seguinte valor.

-Fator de modificacédo de temperatura,k; = 1.

A confiabilidade esperada para o projeto é de 0,9 o que faz com que o fator
modificador de confiabilidade assuma o seguinte valor:
-Fator de confiabilidade k., = 0,897.



43

Devido ao fato de o presente trabalho estar concentrado apenas no
funcionamento normal da caixa de reducdo sem interferéncia de efeitos externos
adversos o fator de efeitos diversos assume o seguinte valor:

-Fator de efeitos diersosk; = 1.

Para os demais eixos os valores dos fatores de modificacdo sdo mostrados na
tabela 15.

Tabela 15- Fatores modificadores do limite de limite de resisténcia a fadiga.

Tipo de
Aco Eixo k, k, k. ky k, k¢
Eixo 1 081 1,88 1 1 0,897
Aco 8640 Eixo 2 081 1,77 1 1 0,897
Eixo 3 081 1,77 1 1 0,897
Eixo 1 067 1,88 1 1 0,897
Aco 4340 Eixo 2 067 1,77 1 1 0,897
Eixo 3 0,67 1,77 1 1 0,897
Eixo 1 0,78 1,88 1 1 0,897
Aco 1050 Eixo 2 0,78 1,77 1 1 0,897
Eixo 3 0,78 1,77 1 1 0,897
Eixo 1 0,89 1,88 1 1 0,897
Aco 1020 Eixo 2 089 1,77 1 1 0,897
Eixo 3 089 1,77 1 1 0,897

Fonte: Autor, 2021
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6.6.5. Resultado do limite de limite de resisténcia a fadiga em viga rotativa.

Atabela 16 mostra o resultado para quatro materiais que serdo comparados

para escolha do material definitivo.

Tabela 16- Limite de limite de resisténcia a fadiga do espécime em viga rotativa.

Limite de limite de
Material resisténcia a fadiga do espécime

em viga rotativaS,’(MPa)

Aco 8640 320
Aco 4340 640
Aco 1050 380
Aco 1020 220

Fonte: Budynas e Nisbett, 2011.

6.6.6. Resultado do Limite de limite de resisténcia a fadiga

Para o eixo 1 sdo obtidos os seguintes valores de limite de limite de
resisténcia a fadiga:

- Para o0 a¢o 86405,=320*0,81*1,88*1*1*0,897*1= 437,1 MPa

- Para o0 a¢o 4340S5,=640*0,67*1,88*1*1*0,897*1= 723,1 MPa

- Para 0 a¢o 1050S5,=380*0,78*1,88*1*1*0,897*1= 499,8 MPa

- Para 0 a¢o 1020S,=220*0,89*1,88*1*1*0,897*1= 330,2 MPa

Na tabela 17 sdo mostrados os resultados dos limites de limite de resisténcia
a fadiga calculados pela equacédo 19 que é resultado da multiplicacéo dos fatores de

modificacdo com o limite de limite de resisténcia a fadiga em viga rotativa.
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Tabela 17-Limite de limite de resisténcia a fadiga para cada eixo e cada material

Limite de Limite de Limite de
limite de limite de limite de resisténcia
Material
resisténcia a fadiga resisténcia a fadiga afadiga S, eixo
S.eixo 1(MPa) S.eixo 2(MPa) 3(MPa)
Aco 8640 437 410 410
Aco 4340 723 720 720
Aco 1050 500 470 470
Aco 1020 330 310 310

Fonte: Autor, 2021.

6.6.7. Resultado do dimensionamento do diametro dos eixos

O diametro dos eixos é calculado através da equacdo 18. O diametro do eixo

1 é calculado como exemplo a seguir:

Sabendo que o momento e torque médio sao nulos e tendo os resultados de
Kr=1,80 e Kr,= 1,91 para o aco4340 ,M,=74,01N.m, S, dado na tabela 8 para cada
material e S, dado na tabela 6 para cada material € possivel fazer o seguinte

calculo:

-Para o0 termo a da equacdo 16 ¢é calculado o seguinte

a = /4(1,80  74,01)2 + 3(1,91 * 60,35)?~332,93

-Para o termo b da equagdo 17 é calculado o0 seguinte

b =/4(1,80 = 0)2 + 3(1,91 = 0)2=0

Sabendo o resultado dos termos a e b calcula-se o diametro minimo do eixo
atavés da equacdo 18. Na tabela 18 sdo mostrados os resultados dos diametros
para cada aco.

-Para o projeto foi escolhido um fator de seguranca de 1,2
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-O diametro usando ago 4340 assume 0 seguinte valor

_3|(16%1,2 [ 332,93 VO N _
= \/{ T [7,23*106 + 640*106]}~0’014_ 14 mm

Tabela 18- Comparacéo entre os didametros permitidos por cada material.

Material Diametro Diametro Diametro
eixo 1 (mm) eixo 2 (mm) eixo 3 (mm)
Aco 8640 15,28 20,27 27,05
Aco 4340 14,06 18,43 24,59
Aco 1050 14,93 19,81 26,45
Aco 1020 16,25 21,52 28,71

Fonte: autor, 2021.

Com os dados obtidos é possivel saber qual o diametro minimo do material do
eixo. Porém os eixos irdo receber rolamentos que possuem especificacao técnica e
padrdo de medidas. As medidas definitivas dos eixos irdo depender de qual
rolamento sera usado, como os rolamentos ja foram selecionados na tabela 4 os
diametros definitivos devem ter os valores da tabela 19. Observando a tabela 13 &
possivel concluir que, em teoria 0 melhor aco para ser usado € o 4340 por ser 0 ago
gue permite os menores tamanhos de diametros adicionando mais seguranca para o
projeto.Por essa razdo o ago 4340 serd o material selecionado neste trabalho para a
confeccgao dos eixos.

Tabela 19- Didmetro de projeto dos eixos.

Eixo Diametro de projeto definitivo
(mm)
Eixo 1 20
Eixo 2 20
Eixo 3 25

Fonte: autor, 2021
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7. Projeto das Chavetas

As tensdes nas chavetas sdo definidas de acordo com a direcédo da forca que
estd sendo aplicada. A figura 20 mostra as direcfes nas quais a chaveta pode sofre

a aco de forgas. As tensdes resultantes podem ser de cisalhamento ou forca de

esmagamento.
Figura 20- diagrama de corpo livre de uma chaveta.
Forca de esmagamento
Forca de cisalhamento
Forca de cisalhamento Forca de esmagamento

Fonte: Autor, 2021.

A tensdo de cisalhamento na chaveta é definida pela equacédo 38encontrada
no trabalho de Norton (2013) que depende da forca de cisalhamento calculada pela
equacgao 39.

(38)

Tchaveta = E (39)

A tensdo de esmagamento na chaveta é definida da mesma forma que a de
cisalhamento, porém com a forca atuando no sentido de esmagamento conforme a

equacao 40encontrada em Norton (2013).

F,
Ochaveta = . (40)

Aesm

As medidas selecionadas para as chavetas de cada engrenagem séo

padronizadasconforme a figura 21.
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Figura 21- dimens@es de chavetas de acordo com o didmetro do eixo

Diametro do Largura x altura da
eixo (mm) chaveta (mm)
8<d<10 3.%3
10<d<12 4x4
12<d<17 5x5
17<d <22 6x6
22<d<30 8x7
30<d<38 10x8
38<d<44 12x8

44 <d <50 14 %9
50<d <58 16 x 10
58 <d <65 18 x 11
65<d<75 20x 12
75<d<85 22 x14
85<d<95 25x14

Fonte: Norton, 2013.

Na tabela 20 sdo mostrados os valores selecionados para o tamanho das

chavetas em cada engrenagem.

Tabela 20- Tamanho das chavetas para cada engrenagem.

Tamanho da chaveta Altura x Largura

Engrenagem
x profundidade (mm)
Engrenagem 1 6x 6x40
Engrenagem 2 12x8x40
Engrenagem 3 12x8x 52
Engrenagem 4 14x9x52

Fonte: Norton, 2013 (adaptado pelo autor).

O material selecionado para as chavetas é baseado no estudo da tensao de
cisalhamento submetida na chaveta. A tabela 21 mostra os resultados obtidos pelo

calculo da tensdo de cisalhamento em cada chaveta através da equacéo 31.
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Tabela 21- Tensbes cisalhantes nas chavetas

Chaveta Tensao (MPa)
Chaveta da engrenagem 1 181
Chaveta da engrenagem 2 294
Chaveta da engrenagem 3 294
Chaveta da engrenagem 4 158

Fonte: autor, 2021

O material para as chavetas deve ter uma resisténcia menor que o das
engrenagens e eixos para que as chavetas sirvam como fusiveis mecéanicos e
falhem antes das outras pecas em caso de travamento ou sobrecarga do sistema.O
maior valor de tensdo obtido entre as quatro chavetas foi de 294 MPa. Sendo assim,
baseado na tabela 19 é selecionado o aco 8640 que tem uma resisténcia menor que
0 aco 4340 usado nos eixos e engrenagens e tem resisténcia a tracdo maior que a

tensdo maxima calculada nas chavetas.
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8. RESULTADOS E DISCUSSOES

8.1.Selecao dareducéo fixa

Para trazer um melhor desempenho de tracdo para o veiculo € necessario ter
uma reducdo maior do motor para as rodas. Por isso foi selecionada a reducéo de
8:1 por que faz com que o veiculo ndo perca tanta velocidade final e tenha um
torque elevado na saida das rodas. Isso pode ajudar o carro a conquistar boas
colocagbes na maioria das provas da competi¢ao.

8.2.Projeto dos eixos

O material que foi selecionado faz com que o diametro dos eixos possa ser 0
minimo possivel, porém, devido as forcas e as tensdes presentes, foi necessario
aumentar o didmetro por causa da selecdo dos rolamentos que sé permitiam

didmetros maiores para 0s eixos.

8.3.Projeto das engrenagens e chavetas

O projeto das engrenagens mostrou que a espessura esta relacionada ao
modulo da engrenagem. Quanto maior o modulo menor podera ser a espessura. O
entalhe de chaveta que a engrenagem possuird dependera do tamanho do diametro
do eixo e da largura da engrenagem. Quanto mais larga a engrenagem for menor
sera a tensdo na chaveta por que a area de cisalhamento serd maior e diminuira os

efeitos do acumulo de tensao.

8.4.Caixa de alojamento dos rolamentos

A caixa onde serdo encaixadas as pecas sera feita com aco 1141 normalizado
que, de acordo com o catalogo Gerdau (2003) possui uma resisténcia a tracao de
600 MPa. O principal motivo para escolha deste material € que, de acordo com
Gerdau (2003), ele possui boa usinabilidade. Essa caracteristica é procurada para a

caixa de alojamento, pois 0 projeto possui muitas geometrias, como pode ser visto
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na figura 22, e é necessaria a retirada de muito material para chegar ao produto
final. A escolha de um material com boa usinabilidade pode trazer economia para a
viabilizacdo do projeto, pois a fabricacdo exige menos esforco de maquinario

reduzindo o gasto com ferramentas e tempo para confeccéo (FERRAESI, 1970).

Figura 22- Caixa de alojamentos dos rolamentos.

Fonte: Autor, 2021.

8.5.Resultado final da caixa de reducéo

Com as limitagbes impostas pelos calculos de projeto, a caixa de reducédo
mostrada na Figura 23 foi desenhada de maneira a se encaixar facilmente com os
componentes do sistema de transmissao do veiculo como pode ser visto na Figura
24. E possivel notar que o projeto é compacto permitindo uma boa adaptacido ao

projeto da transmissao.
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Figura 23- Caixa de reducéo pronta mostrada internamente em CAD.

Fonte: Autor, 2021.

Figura 24- Caixa de reduc¢éo montada junto com o sistema de transmissdo em CAD.

Fonte: Autor, 2021.
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9. CONCLUSAO

Os desenhos feitos em escala da caixa de reducdo mostraram que o projeto
tem uma boa adaptacdo geométrica com as pecas do sistema de transmisséo o que
faz com que possa ser encaixado de maneira facil no sistema. Isso se deve ao fato
da caixa possuir dois estagios de reducdo o que minimiza seu tamanho e distribui as
tensdes que um estagio suportaria.

As tensfes presentes no projeto vao aumentando conforme se avanca nos
estagios de reducao o que, consequentemente, afeta o didametro minimo dos eixos e
a espessura minima das engrenagens exigindo que as medidas sejam aumentadas.
O diametro que sera implementado no projeto dos eixos é baseado ndo s6 nos
calculos tedricos, mas também no didametro interno de rolamentos disponiveis no
mercado. Por outro lado a escolha de materiais com maior resisténcia mecanica faz
com gue o tamanho minimo das pecas possa ser diminuido contribuindo ainda mais
com a caracteristica da caixa ser compacta o que pode levar a estudos futuros. Além
disso, a escolha de outros tipos de engrenagens também pode fazer com que o

projeto seja ainda mais compacto e resistente.
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APENDICE A- DIAGRAMAS DE ESFORGCO CORTANTE , MOMENTO FLETOR E
TORQUE DOS EIXOS.
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Diagrama de momento fletor
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Diagrama de torque
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Diagrama de momento fletor
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