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RESUMO

O presente trabalho visa a realizacdo de uma andlise de resisténcia dos principais
elementos da caixa de transmissdo de um prototipo Baja utilizado pela equipe IFPI-
Baja. Para isso foi realizada a analise de resisténcia dos eixos, engrenagens e
chavetas que compfe a caixa de transmissao do prototipo Baja. Na investigacéo
utilizou-se de pesquisas bibliograficas e documentais consultando as principais
referencias que trazem uma metodologia para determinagao de forcas, tensoes e
determinacdo dos coeficientes de seguranca dos principais componentes da caixa
de transmissao. Para esta analise primeiramente foi calculado os coeficientes de
seguranca para cada eixo da caixa de transmissédo, posteriormente foi determinada
as tensbes e coeficientes de seguranca para cada chaveta e por fim além de
determina as tensdes, coeficientes de seguranca contra falha por flexdo e falha
superficial para cada engrenagem foi realizada a simulacdo da engrenagem
considerada critica por esta sujeita aos maiores valores de solicita¢cdes, assim sendo
possivel obter um comparativo entre resultados analiticos e os computacionais.

Palavras chave: Caixa de Transmissao. Tensdes. Coeficiente de Seguranca.



ABSTRACT

The present work aims to perform a resistance analysis of the main transmission box
elements of a Baja prototype used by the IFPI-Baja team. For this, the analysis of the
resistance of the axles, gears and keys that composes the transmission box of the
Baja prototype was made. It was used a bibliographical and documentary research
consulting the main references that bring a methodology for determination of forces,
tensions and determination of the safety coefficients of the main components of the
transmission box. For this analysis, the safety coefficients were first calculated for
each axle of the transmission case, afterwards the voltages and safety coefficients
were determined for each key and finally it was determined the voltages, safety
coefficients against bending failure and surface failure. For each gear was performed
a simulation of a gear considered critical because it was subject to highest values of
requests. Therefore, was possible to obtain a comparison between analytical and
computational results.

Keywords: transmission box; tensions; safety coefficients.
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1. INTRODUCAO

Nos projetos de engenharia, e em especial da area mecanica faz-se
necessario considerar como atuam 0s carregamentos sobre as pecgas e conjuntos,
pois estes podem causar falhas catastroficas. Estudantes de Engenharia estédo
durante todo o curso estdo em contato com projetos onde é necessario aplica os
conhecimentos adquiridos para desenvolverem protétipos que atendam todos os
requisitos de seguranca, a fim de evitarem que falhem. Um exemplo de projeto é
voltado para competicao Baja.

A competicdo Baja € um dos projetos estudantis criados e organizados pela
SAE (Society of Automotive Engineers), tendo seu inicio no Brasil no ano de 1994. O
principal objetivo do projeto Baja é incentivar e desafiar os estudantes de engenharia
a colocarem em prética os conhecimentos teéricos adquiridos durante o periodo
académico.

O projeto consiste em uma equipe formada por estudantes de graduacao de
diferentes cursos com o objetivo de projetar e construir um protétipo motorizado para
uso fora de estrada.

Durante o desenvolvimento do protétipo os estudantes tém que segui um
regulamento fornecido pela SAE, e algumas limitacdes como a padronizacdo do
motor de combustdo pela organizacdo da competicdo. Dai surge a necessidade de
trabalhar em inovacBes em outros sistemas responsaveis pela dinamica do veiculo
em prova, jA que este sera submetido a diferentes provas que avaliaram a
seguranca, projeto, tracéo, resisténcia e outros.

Como o sistema de transmissdo € o sistema com mais possibilidades para
inovacdo, este trabalho visa fazer uma analise de resisténcia dos principais
elementos de uma caixa de transmissdo desenvolvida para um veiculo Baja,
identificando se h& possibilidade de reducdo no seu peso para alcancar um melhor
desempenho.

O dimensionamento de uma caixa de transmissdo mecanica vai desde a
escolha do material utilizado para a fabricacdo de eixos e engrenagens até o tipo de
transmissdo, esta deve atender as solicitagbes as quais serd submetida, sendo
necessario primeiramente fazer uma analise de forgas atuantes sobre o veiculo,
determinar a poténcia minima que o motor devera utilizar para movimentar o veiculo,

a velocidade maxima desejada para chegar a relacdo de transmissao ideal, apos
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definida esta relacdo inicia-se o dimensionamento dos componentes da caixa de
transmissao.

Assim este trabalho tem como objetivo realizar uma analise de resisténcia dos
principais elementos da caixa de transmissdo de um veiculo BAJA utilizada pela
equipe Baja do Instituto Federal de Educacdo do Piaui (IFPI), para isto sera
analisados o0s eixos, as engrenagens e as chavetas que compfe a caixa de
transmissdo, determinando as tensfes atuantes nos mesmos, bem como 0s
coeficientes de seguranca contra falhas de ambos, posteriormente seré realizada a
simulacdo da engrenagem considerada mais critica da caixa de transmissao
utilizando o software ANSYS.

A partir dessa analise sera possivel verificar se 0s projetos da equipe atendem
0s requisitos de resisténcia, e como o0 motor é padronizado € preciso atencdo ao
dimensionar os elementos para que ndo estejam superdimensionados e evitem

perdas desnecessarias.
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2. REFERENCIAL TEORICO

2.1 TENSOES DEVIDO A CARGAS ESTATICAS

Os mais diversos componentes em engenharia estdo sujeitos a varios tipos
de carregamentos e solicitacfes, em algumas situacfes e a depender do material

estes carregamentos podem ser considerados estaticos.

2.1.1 Tensdo axial

Alguns elementos estruturais ou mecanicos frequentemente estdo sujeitos a
cargas axiais, sendo um dos tipos mais simples de carregamento que podem ser
aplicados em elementos.

Se uma barra de material isotrépico homogéneo é submetida a uma serie de
cargas axiais externas que passam pelo centroide da secdo transversal, uma
distribuicdo de tensdo uniforme agira sobre a secéo transversal (RIBBELER- p.44,
2013).

A figura 1 mostra um elemento sujeito a um carregamento axial P,
considerando que as cargas P passam pelo centroide e atuam ao longo do eixo x, a
tensao axial g, pode ser determinada pela equacao (1).

Figura 1 - Elemento sujeito a carregamento axial.

7
£
.3
Q

b3

{.

Fonte: Ribbeler’, 2015, p.19

.
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(1)
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2.1.2 Tensao de flexao

Em estruturas e maquinas alguns elementos sédo frequentemente carregados
como vigas tais como eixos, molas e chassis. As vigas geralmente sdo sujeitas a
uma combinacdo de tensbes normais e de cisalhamento distribuidas em suas
sec¢les transversais, € fundamental entender como essas tensdes estdo distribuidas
no interior da viga a fim de escolher os locais corretos para calcular as tensdes
maximas (NORTON- p.154).

A figura 2 mostra um segmento de uma viga descarregado e carregado
respectivamente, observa-se que as fibras externas na parte superior esta em
compressado e as fibras na parte inferior em tragdo, provocando a distribuicdo de
tensdo de flexdo. A magnitude da tensdo de flexdo pode ser determinada pela
equacao (2).

Figura 2 — Elemento de uma viga em flexao.

YA

/ / linha neutra
Descarregado x / (linha centroidal)

gomprg $SA0

\|[ I,’\
e | I A
Carregado L

trs lL ao

linha neutra

Fonte: Norton, 2013, p.156

My (2)

Na equacao (2), M € momento fletor aplicado na secdo da viga, I € o mento

de inércia da secao transversal da viga e y a distancia da linha neutra. A maxima

tensdo normal de flexdo pode ser determinada pela equacédo (3), onde c representa



17

a distancia do plano neutro até a fibra externa tanto na parte superior como na parte

inferior da viga.

®3)

Cabe salientar que muitos elementos de maquinas sdo submetidos a
carregamentos como vigas, porém muitos ndo sao retos. Assim para a aplicacdo as
equacoes, faz-se necessério que as mesmas sejam modificadas para que seja
levada em consideracéo a curvatura.

Segundo (NORTON, p.158), a condicdo mais comum de vigas é a
combinacgao de forca cortante e momento fletor aplicados em uma secéo particular.
A figura 3 mostra um segmento de uma viga sob flexéo e forca cortante.

Figura 3 — Segmento de viga sob flex&o e forga cortante.

Mx) M) = M(x,) + dM o NG
|<— b —>| —( (Y |--— - T e \
g,
- b b,
.»m.\ll./ Al . ‘./' ‘ \/1\| - -
. /. \
linha Al * :‘ .\ 0+do
neutra | f Tf s he i pa ' . fig SN
y | - =\
a Band | | -
1% \ ' : {
\ 3 . /
(] (: /
Nz \ a
L s

Fonte: Norton, 2013, p.159

A tenséo de cisalhamento em vigas é determinada pela forma de flexao e pela
relacdo entre momento e cisalhamento (HIBBELER, p.296, 2013).

Segundo Norton (2013) a equacao (4) fornece uma expressao para a tensao
de cisalhamento T como uma funcdo da variacdo do momento em relagdo a x, da
distancia y a partir da linha neutra, do momento de inércia I da secéao transversal e

da largura b da secéo transversal em y;.

dM 1

(4)
= ax b ),

ydA
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A derivada do memento fletor é igual a magnitude da funcéo forca cortante V
em qualquer ponto, e dada pela equacdo 6. A equacéo (4) pode ser reescrita
substituindo a integral por Q, que varia com o formato da secao transversal da viga e

também com a distancia y, a parti da linha neutra (NORTON, p. 160, 2013).

14 5

Ty =7y ()

_aM (6)
dx

Na equacao (5) o valor de Q depende do formato da secéo transversal da

viga, sendo calculado pela equacéo (7).

Q= f Cy dA ()
Y1

2.1.3 Tenséao de cisalhamento (rasgamento)

A tensdo de cisalhamento € um tipo de tensdo que age no plano da area
secionada, essa tensao surge devido a forgcas cortantes que tendem a cisalhar um
elemento. O cisalhamento pode ser considerado simples quando uma Unica area da
sec¢do transversal precisar ser cisalhada, no caso em que duas areas precisem ser
cisalhadas temos o chamado cisalhamento duplo.

A figura 4 mostra uma condicdo de cisalhamento puro, onde P nesse caso é
considerado como forga cortante.

Figura 4 - Condicédo de cisalhamento puro.

p

:

4/,

P

Fonte: Norton, 2013, p.153
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A tensdo média de cisalhamento 1,44 pode ser calcular através da equacéao
(8), onde P é tensao de cisalhamento média na secao.

P 8
Tméd = Z ®)

Uma forma de cisalhamento duplo ocorre quando ha a ruptura por
rasgamento do material em torno de um furo, pois requer que haja deslizamento em
ambos os lados do furo para que uma parte do material se separe do restante
(NORTON, 2013, p.154). A figura 5 mostra a falha por rasgamento devido ao

cisalhamento duplo.
Figura 5 — Falha por rasgamento devido ao cisalhamento duplo.

] ‘. P
- C dreas de rasgamento —_
p ) >\
\

barra ou chapa

Fonte: Norton, 2013, p.155

2.1.4 Tenséao de cisalhamento (torcional)

Quando barras sdo solicitadas por um momento em relacdo ao seu eixo
longitudinal, diz-se que estédo sob tor¢do, e 0 momento aplicado é entdo denominado
torque ou momento torcor. Essa situacdo € comum em eixos que transmitem
poténcia e em qualquer situacdo em que o vetor do momento aplicado seja paralelo
ao eixo longitudinal de um corpo (NORTON- p.177, 2013).

A figura 6 mostra uma barra sujeita a um carregamento puramente torcional, e a

variacdo de tensdo de cisalhamento devido ao momento torgo varia de zero no

centro até um méximo no raio externo.
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Figura 6 — Carregamento puramente torcional

Fonte: Norton - p.177, 2013
A tenséo de cisalhamento maxima devido ao carregamento torcional pode ser

determinada pela equacéo (9), onde T € o torque aplicado, r € o raio e ] 0 momento
polar de inércia da secéo transversal.

_ Tr ()]

Tmax = T

2.1.5 Tensdes combinadas

Em diversos componentes de maquinas € muito comum haver combina¢cdes
de solicitacdes, que podem originar tensdes normais e de cisalhamento no mesmo
componente, em alguns locais do componente essas tensdes devem ser
combinadas para se encontrar as tensdes principais e maxima tensdo de
cisalhamento (NORTON, P.183,2013).

Segundo Hibbeler (2013) na maioria das vezes a secéo transversal de um
elemento esté sujeita a varios tipos de cargas simultaneamente, sendo necessario
determinar a distribuicdo da tenséo resultante provocada pelas cargas.

Ainda segundo Hibbeler (2013), pode-se usar o0 método da superposicao, se
aplicavel, para determinar a distribuicdo de tensado resultante, sendo necessario em
primeiro lugar determinar a distribuicdo de tensdo devido cada carga e, por fim,
essas distribuicbes sdo superpostas para determinar a distribuicdo de tensao
resultante.

Em algumas situacdes é necessario encontrar os locais com maiores tensoes,

e determinar as tensfes aplicadas e tensbes principais nestes locais, quando o
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elemento esta sujeito a uma combinacdo de solicitagbes, como mencionada
anteriormente, determina-se as tensfes devido a cada carga e posteriormente
calculam-se as tensdes principais. Para o célculo destas pode-se usar a equacéo
(20).

2
+ Tyy? (10)

012 =

+ _
Oy ! gy . (ax . ay)

2.1.6 Tensao de Von Misses

Em situacbes de carregamento com tensbes combinadas, uma tensao
equivalente, que combina os efeitos de todas as tensdes combinadas aplicadas em
ponto, deve ser determinada.

De acordo com Norton (2013, p.249) “tensdo equivalente de von Mises” gy, €
definida como a tensédo de tracdo uniaxial que criaria a mesma energia de distor¢cao
gue é criada pela combinacédo atual das tensdes aplicadas”.

A tensOes equivalente de von Mises pode ser determinada pela equacgéo (11)
para um caso tridimensional, mas também poder ser expressa em termos das

tensdes aplicadas como na equacao (12).

Oym = \/012 + 0,2 + 032 — 010, — 0,03 — 0103 (11)

(ox — Gy)z + (Gy —0,)%+ (0, — 0y)* + 6(Txy2 + Tyzz + Tzx?)

Oypm = > (12)

As equacdes podem ser reduzidas para o caso bidimensional como mostra as

equacdes (13) e (14).

Ooym = \/012 — 0,03 + 032 (13)
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14
Ooym = \/ze + 0,% — 0,0, + 3Txy2 (14)

2.2 CONCENTRACAO DE TENSAO

A maioria dos elementos de maquinas tém se¢bes ndo uniformes, um
exemplo, sdo os eixos que geralmente sdo fabricados com diametros diferentes para
acomodar rolamentos, engrenagens, polias, dentre outros (NORTON, P.186,2013).

Um elemento é mais resistente quando as for¢as por ele transmitidas sao
uniformemente distribuidas, assim uma alteracdo na geometria da se¢ao transversal
pode resultar em aumento localizado de tensdes (concentracdes de tensdes).

Figura 7 — Distribuicdo de tenséo na analise por elementos finitos

& — &=
e —

Fonte: Norton, 2013, p.18
Segundo Norton (2013, P.187), o valor de concentracdo de tensdo em

gualquer geometria é denotado por um fator geométrico de concentracdo de tensao
K, para tensdes normais, ou por K;, para tensdes de cisalhamento.

As tensbes maximas em um concentrador de tensGes podem ser
determinadas pelas equacdes (15) e (16), onde g,o;m € Tnom S&0 tensées nominais
calculadas pressupondo uma distribuicdo de tensbes sobre uma secdo de uma
geometria uniforme (NORTON, P.187,2013).

Omax = KtOnom (15)

Tmax = KesTnom (16)

Cabe ressaltar que os fatores de concentragdo n&o consideram como O

material se comportar diante de concentradores de tensdo, a ductibilidade, a
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fragilidade e o tipo de carregamento (se estatico ou dindmico) também contribuem
no aumento da tensdo (NORTON, 2013).

Para determinacdo dos fatores de concentracdo de tensado, pode-se utilizar a
teoria da elasticidade para fornecer funcdes de concentragdo de tensédo para
geometrias simples, um fator tedérico de concentracdo de tensdo pode ser
determinado pela equacdo (17) desenvolvida por Inglis, para um furo eliptico. A
equacdao (17) relaciona as a metade da largura da elipse com a metade da altura. A
figura 8 mostra fatores de concentragcédo de tenséo para furo eliptico em uma placa.

Figura 8 — Concentragdo de tensdo para furo eliptico.
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Fonte: Norton, 2013, p188
Ke=1+2(%) 17)

Outros fatores foram determinados experimentalmente, uma técnica bastante
usada é andlise por elementos fintos (FEA) em que os fatores de concentracdo de
tensdes sao obtidos automaticamente.

De acordo com Norton (2013) existe uma coletdanea de concentracdo de
tensdo sendo a mais conhecida e referenciada a constante em Peterson, um livro
gue mostra resultados tedricos e experimentais de muitos pesquisadores na forma
de graficos uteis, onde os valores de K; e K;; para varios parametros geométricos e
tipos de solicitagdo podem ser encontrados. A figura 1-A, em anexo, mostra fatores
geométrico de concentragdo de tensdo K, para um eixo com um rebaixo

arredondado em tracao axial.
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Além de levar em consideracdo parametros relacionados aos materiais em
caso de carregamento dinamico, segundo Norton (2013) é definido um parametro
chamado de sensibilidade ao entalhe g para modificar os fatores de concentracao de
tensdo. Este parametro é determinado pela formula de Kuhn-Hardrath em termos da

constante de Neuber a e o raio do entalhe r ambos expressos em polegadas.

1 (18)

q=
va
1-|'—,F

A constante de Neuber pode ser determinada a partir do gréafico da figura 9
para aco e aluminio.

Figura 9 — Constante de Neuber para aco e aluminio.
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Fonte: Norton, p.344,2013

A sensibilidade ao entalhe g varia entre 0 e 1, e os fatores de concentracao
de tenséo para solicitagdes dinamicas podem ser determinados pela equacéo (19).
A figura 1-A, no anexo A, mostra valores para sensibilidade ao entalhe para acos.

(19)
Kr=1+q(K —1)

2.3 TENSOES DEVIDO A CARGAS DINAMICAS
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Frequentemente o0s elementos de maquinas estdo sujeitos a tensdes
variaveis, repetidas, alternadas ou flutuantes. Com frequéncia esses elementos
falham sob acdo dessas tensdes; contudo, percebe-se em uma analise mais
detalhada que as tensdes maximas estavam abaixo da resisténcia Gltima do material
e abaixo da resisténcia ao escoamento. A esse tipo de falha em que as tensdes

foram repetidas muitas vezes é denominada de falha por fadiga (SHIGLEY, 2008).

2.3.1 TensOdes alternadas e médias

Segundo NORTON, qualquer carga que varie no tempo pode provocar uma
falha por fadiga, o comportamento desse tipo de carga varia de uma aplicacdo para
outra. Em algumas situacfes as cargas tendem a ser constantes ao longo tempo e
repetem-se com frequéncia, em outras situacbes as cargas podem varia
completamente sua amplitude e frequéncia no transcorrer do tempo, assumindo até
mesmo uma natureza aleatoria.

As fungbes tipicas de tensdo-tempo podem ser modeladas como tensao
alternada, tensao repetida e tenséo pulsante.

A figura 10 representa o caso para tensdo alternada em que o valor médio é
zero, e sua amplitude pode ser calculada pela equacdo (20). Ja a tensdo média é
determinada pela equagéo (21).

Figura 10 — Tensé&o alternada
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Fonte: (NORTON, P.313,2013)

_ Omax — Omin (20)
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— Omax T Omin (21)

2.4 EIXOS

Os eixos sdo elementos de maquinas, de secao usualmente circular utilizado
para transmitir poténcia e produzir forca, através de movimento de rotacdo. Alguns
eixos incluem outros componentes como engrenagem, polias, entre outros, que sao
utilizados para transmitir o0 movimento.

Os eixos em sua grande maioria sdo feitos de aco de baixo ou médio
carbono, sendo que os de acos de médio teor de carbono necessitam de um
tratamento térmico superficial para proteger a superficie quando a um contato direto
com buchas, rolamentos e componentes de vedacgdo, existem também eixos

fabricados com acos-ligas que sdo muito resistentes.
2.4.1 Poténciano eixo

A poténcia transmitida por um eixo pode ser determinada através da equacao
(22), onde T € o torque e w a velocidade angular expressar em radiano por unidade

de tempo.

Ambos o torque e a velocidade angular podem estar variando com o tempo,
embora a maioria das maquinas rotativas seja projetada para operar a velocidades
constantes ou proximas dessas por grandes periodos de tempo (NORTON, 2013).
Em casos em que o torque varia com o tempo, cabe determina a poténcia média

definida pela equacéao (23).

bn = Thhon (23)

2.4.2 Cargas e tensdes no eixo
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Os eixos sdo elementos solicitados a esforcos de flexao, tracdo/compressao
ou torcdo, que atuam individualmente ou de forma combinada.

Segundo Norton (2013) as cargas atuantes em eixos de rotacdo podem ser
de dois tipos: torcdo devido ao torque transmitido ou flexdo devido as cargas
transversais. Estas cargas fixas ou variaveis com o tempo podem ocorrer em
combinagcdo no mesmo eixo.

Um eixo sujeito a cargas de flexdo transversal fixas experimentara um estado
de tensbes completamente alternadas. Assim, mesmo para as cargas de flexao
fixas, um eixo girando deve ser projetado contra falhas de fadiga. Se qualquer ou
ambas as cargas transversais ou torque variarem com o tempo, a carga de fadiga
fica mais complexa (NORTON, 2013).

E comum os eixos serem fabricados com diametros diferentes, rasgos de
chavetas, ranhuras para acomodar rolamentos, engrenagens, dentre outros
elementos padronizados. Estas mudancas contribuirdo para alguma concentracao
de tenséo, isso deve ser incluido no célculo das tensdes de fadiga para o eixo
(NORTON, 2013).

Com o entendimento de que é necessario determinas as tensfes para varios
pontos do eixo e para efeitos multiaxiais combinados e supondo que 0 momento
fletor seja conhecido e que ele tenha uma componente média M,, e uma
componente alternada M,, e que o torque também possua ambas as componentes
média e alternada T,,e T,, podem-se determinar as tensbes de flexdo média e

alternada a partir das equacgdes (24) e (25).

M

0s = K; I“C (24)
M, c

o = Ky (25)

Nas equacgdes acima, K; e K, sdo fatores de concentracdo de tensédo de
fadiga por flexdo para componentes médias e alternadas, I € o momento de inércia
da secdo transversal e ¢ a distancia da linha neutra.

As tensbes torcionais de cisalhamento média e alternada podem ser

determinadas através das equagdes (26) e (27).
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T,r
Tq = Kfs T (26)
T, v
Tm = Kfsm% (27)

Nas equacdes acima, K;; € Krs, sa@o fatores de concentragdo de tensao

torcional de fadiga para componentes médias e alternadas, r é raio da secédo
transversal e ] 0 momento polar de inércia da secéo transversal.

Se estiver presente alguma carga de tracdo axial, tera apenas uma
componente média, podendo ser determinada através da equacao (28). Sendo F; a

carga de tracdo axial e A a area da secéo transversal.

Fz

Omaxial = Kfmx (28)

2.4.3 Metodologia para o projeto de um eixo

Segundo Norton (2013) para o projeto de um eixo deve ser considerada tanto
as tensdes quanto as deflexdes, frequentemente estas podem ser o fator critico, ja
gue deflexdes excessivas causardo desgastes rapidos dos mancais dos eixos.
Entretanto os calculos de deflex6es requerem que a geometria do eixo seja definida.
Portanto para projetar um eixo séo feitas consideracdes de tensdes e as deflexdes
sao determinadas posteriormente uma vez que a geometria esteja definida.

De acordo com Norton (2013) a ASME definiu um método para o projeto de
um eixo sujeito a flexao alternada e torcao fixa, podendo ser consideradas um caso
de fadiga multiaxial simples.

A norma ANSI/ASME para o projeto de eixo de transmissao apresenta um
enfoque simplificado, este enfoque pressupde que o carregamento € constituido de
flexdo alternada, ou seja, componente de flexdo média nula e torque fixo que cria
tensdes abaixo da resisténcia ao escoamento por torcdo do material. Ela utiliza a
curva da figura 11 ajustada pelo limite de resisténcia a fadiga por flexdo no eixo e
pelo limite de resisténcia ao escoamento em tracdo no eixo como envelope de falha.
A resisténcia de escoamento a tracdo € substituida pela resisténcia de escoamento
torcional (NORTON, 2013).
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Figura 11 - Resultados dos testes de fadiga para amostras de aco sujeitas a torgéo e

flexdo combinadas.
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Fonte: Norton, 2013, p.556

Utilizando a relacdo por envelope de falha da figura 11, introduzindo um fator

de seguranga Ny a equagao (29) e combinando com a relagao de von Mises para S,

da equacéao (30), pode-se chegar a equacéo (31) para calcular o diametro do eixo d.
04\ Tm 2
&)+ ()

(30)

ys =

ale

Na equacéo (30), S, € a resisténcia de escoamento a torgdo e S, na equagao

(29) € o limite de fadiga em torcao.

2 2
32N [/ Mg\ 3 Ty
d={"L|(K=2) +>( K= (31)
™ <f5f> +4< fsmS)
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Norton (2013) recomenda usar 0 método mais geral da Equacéo para design
de eixos, uma vez que ele cobre todas as situacfes de carga.

Para o caso do projeto sujeito a flexdo variada e torcdo variada, quando o
torque ndo € constante sua componente alternada criard um estado de tensdo
multiaxial complexo no eixo, tendo que leva em consideragdo as componentes de
von Mises das tensdes alternadas e médias determinadas pelas equacdes (32) e
(33).

o'y = 04%+ 31,2 (32)

OJm = \/(Um + Gmaxial)z + 3Tmz (33)

Essas tensdes podem ser introduzidas em diagrama modificado de Goodman

para encontrar um fator de seguranca para determinado material escolhido.

1 o, Ty
—_—=—4— 34
Ne S Sue (34)

Na equacéo (34), Nf € o coeficiente de seguranca desejado, Sy € a resisténcia
de fadiga corrigida para o ciclo de vida selecionado e S,; € o limite de resisténcia a
tracdo do material.
Por fim, considerando que a carga axial no eixo € zero podemos usar

equacao (35), mais geral que cobre todas as situa¢gdes de carregamento.

(35)

s S¢ Sut

|

g (32Nf |[\/(KfMa)2 + % (KfsTa)2 N \/(Kmem)z + % (Kfsme)ZP
B I
J

2.5 CHAVETAS

Chaveta é um elemento mecanico fabricado em aco. Sua forma, em geral, é
retangular ou semicircular. A chaveta se interpde numa cavidade de um eixo e de

uma peca.
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Chavetas sdo usadas para segurar elementos rotantes como engrenagens,
polias ou ouras rodas, as chavetas sao utilizadas para habilitar a transmisséo de
torgue do eixo do eixo ao elemento por ele suportado (SHIGLEY, 2008).

De acordo com NORTON, a ASME define uma chaveta como “uma parte de
maquinaria desmontavel que, quando colocada em assentos, representa um meio
positivo de transmitir torque entre o eixo e 0 cubo”.

As chavetas sdo padronizadas pelo tamanho e pela forma em diversos
estilos, podem ser classificadas em: chaveta paralela, chaveta afunilada (cbnica) e
chaveta Woodruff.

As padronizacbes da ANSI e ISO definem os tamanhos particulares das
secbes transversais e a profundidade dos assentos (rasgos) das chavetas
(NORTON, 2013). A tabela 1-A, no anexo A, mostra tamanhos padronizados para

chavetas.

2.5.1 Tensdes em chavetas

De acordo com Norton (2013) as chavetas podem falhar por cisalhamento e
por esmagamento. A tensdo média devida o cisalhamento pode ser determinada
pela equacéao (36), onde F € a forca aplicada e A.;;€é a area de cisalhamento sendo
cortada. A forca na chaveta pode ser encontrada pelo quociente do torque do eixo

pelo raio do eixo.

_f 36
Txy_Acis ( )

A tensdo devido rasgamento (tensdo média de compressdo) pode ser

determinada pela equacédo (37), aA,.;, € area de esmagamento, area de contato

entre o lado da chaveta e o eixo ou o cubo.

F

O, =

(37)

Aesm

2.5.2 Coeficientes de seguranca para chavetas

Se o torque do eixo for constante com o tempo, a forca também sera, e o
coeficiente de seguranca podera ser encontrado comparando a tensdo de

cisalhamento a resisténcia ao escoamento por cisalhamento do material.
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Devido ao fato de que as tensbes de compressdo nao causam falha por
fadiga, as tensdes de esmagamento podem ser consideradas estaticas. O
coeficiente de seguranca € encontrado comparando a tensdo maxima de
esmagamento a resisténcia do material ao escoamento sob compressao. A equacao

(38) pode ser utilizada para determinar o coeficiente seguranca para falha por

esmagamento.
S
N, = —2 38
s =g — (38)

Ainda de acordo com Norton (2013, p.573) no caso em que o torque do eixo
for variavel com o tempo, entdo a falha por fadiga do eixo da chaveta em
cisalhamento devera ser considerada. Sendo necessario calcular as componentes
média e alternante da tensdo de cisalhamento e usa-las para calcular as tensdes
média e alternante de von Mises. Estas podem, entdo, ser usadas em um diagrama
de Goodman modificado para encontrar o coeficiente de seguranca através da

equacao (39).

0’y  O'm (39)

2.6 ENGRENAGENS

S&o elementos mecéanicos utilizados na transmissdo de movimento rotativos
entre eixos, compostos basicamente de rodas dentadas que se ligam a eixos. Sendo
0S quatros tipos principais de engrenagens: retas, helicoidais, conicas e sem-fim.
Atualmente as engrenagens sdo padronizadas, a American Gear Manufacturers
Association (AGMA) publica padrdes para seu projeto, manufatura e montagem.

As engrenagens operam aos pares, quando estdo em contato chamamos de
pinhdo a menor delas e a maior de coroa ou simplesmente de engrenagem. A
transmissao se dar através do contato entre os dentes, como séo elementos rigidos,
a transmissao deve atender a alguns requisitos, sendo o principal € que entre pontos
em contato quando da transmissdo do movimento ndo haja diferenca de

velocidades, o que poderia provocar perda de contato ou o travamento.
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A lei fundamental de engrenamento, afirma que a razédo de velocidade angular
das engrenagens de um par de engrenagens deve manter-se constante durante o
engrenamento (NORTON, 2013). A razdo de velocidade angular m, é determinada

pela equacao (40).

(40)

Onde 1,6 1., SA0, respectivamente, o raio de referencia da engrenagem de

entrada e saida.

2.6.1 Engrenagens cilindricas retas

A figura 12 mostra um par de dentes de engrenagens e as principais
designacoes utilizadas em sua especificacdo e seu dimensionamento.

Figura 12 - Nomenclatura do dente de engrenagem.
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Fonte: Norton, 2013, pg.690

Na figura 12, o adendo é definido como a altura do dente, distancia entre o
topo do dente e o circulo de referéncia (primitivo), o dedendo altura de pé do dente
ambos medidos em relacdo a circunferéncia de referéncia. A espessura do dente é
medida no circulo de referéncia, sendo que a largura de vado entre dentes é
ligeiramente maior que a espessura do dente, e a diferenga entre essas dimensdes
determinam a folga de engrenamento. A largura de face é medida ao longo do eixo

da engrenagem. O passo circular € o comprimento do arco ao longo da
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circunferéncia do circulo de referéncia medido de um ponto de um dente ao mesmo
ponto no proximo dente (NORTON, 2013).

Pode-se analisar a geometria de engrenagens de duas maneiras que
(JUNIOR, 2002) chama de sistemas de engrenagens: o sistema americano ou
inglés, com diversas outras designacgdes, e o sistema métrico. O primeiro usa como
base a variavel “Diametral Pitch” p,; calculado pela equacdo (41), que define o
namero de dentes por polegada do didmetro primitivo d. O sistema métrico usa
como base a variavel médulo m determinada pela equacao (42), que € a razdo entre

o didmetro primitivo medido em mm e o nimero de dentes da engrenagem N.

(41)

N
pd_d

m = (42)

d
N
Cabe ressaltar que é possivel trabalhar com a conversdo entre esses dois

sistemas, através da equacdao (43).

25,4 43)
m=—
Pa
A figura 13 mostra a representacdo do tamanho dos dentes de engrenagens

em funcéo do modulo.
Figura 13 - Tamanho do dente de engrenagem em funcéo do mddulo.
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Fonte: CHILDS, 2014, pg.327

Outra variavel importante citada anteriormente o passo circular p., definido
como a distancia de um ponto em um dente para o ponto correspondente no dente
adjacente medido ao longo do circulo de referéncia. (CHILDS, 2014). Sendo

calculado por:
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Pe =7 (44)

O passo circular pode ser calculado ao logo da circunferéncia de base, sendo
assim chamado de passo de base p, (NORTON, 2013). Assim definido pela

equacdo (45), onde @ é o angulo de pressao.

Pp = Pc COS @ (45)

A figura 14 mostra o angulo de pressao, e a linha de centros que liga os eixos
de rotacdo de um par de engrenagens. A linha de presséo é definida pelo angulo de
pressdo, sendo que o vetor forga resultante entre um par de engrenagens atua ao
longo dessa linha (CHILDS, 2014).

Figura 14 - Angulo de presso e linha de press&o.
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Fonte: CHILDS, PETER R.N, pg.328, 2014

Outra definicdo necessaria € a razdo de contato m, que define o numero

médio de dentes em contato em qualquer momento, pode ser calculada por:
Z
my=— (46)

Na equacao (46), Z € o comprimento de acdo que € calculado a partir da geometria

da engrenagem e do pinhéo:

Z= \/(rp + a,)? — (1, cos )2 + \/(rg +ag)? — (rycos @)? — Csin @ (47)
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Na equacéo (47), r, e 1, sdo os raios de referéncia do pinhdo e da
engrenagem, a, e a, 0s adendos do pinhdo e engrenagem, C € a distancia entre os
centros.

Segundo Norton (pg.694, 2013), a razdo de contato minima para uma
operagdo suave é de 1,2, sendo que, a maior parte dos engrenamentos de

engrenagens retas tera razao de contato entre 1,4 e 2.

2.6.2 Trem de engrenagens

Um trem de engrenagens é uma sequéncia de varias engrenagens acopladas
de tal forma que a velocidade de saida, o torque ou o sentido de rotacdo desejada
sédo obtidos utilizando condi¢gBes de entrada especificas (COLLINS, pg.498, 2006).

Um trem de engrenagem € qual quer conjunto de duas ou mais engrenagens
acopladas, sendo a forma mais simples um par de engrenagens que usualmente
esta limitada a uma razdo de cerca de 10:1. Os trens de engrenagens podem ser
classificados como simples, compostos ou epiciclos (NORTON, pg.696, 2013).

Em trem de engrenagens simples, cada eixo carrega somente uma Uunica
engrenagem um exemplo esta mostrado na figura 15. A razdo de velocidade pode
ser determinada pela equacéo (4), que pode ser calculada a partir do numero de
dentes das engrenagens.

Figura 15 - Trem simples de engrenagens
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De acordo com (NORTON, 2013), para um trem de engrenagens simples com
mais de duas engrenagens a razdo de velocidade do trem é sempre a razdo da
primeira engrenagem sobre a ultima, para um trem simples os efeitos numéricos de
todas as engrenagens, exceto a primeira e a ultima se cancelam.

Para razbes de velocidades é necessario utilizar um trem de engrenagem
composto. Segundo Norton (2013, pag.697), em um trem composto, pelo menos um
eixo tem mais do que uma engrenagem, este tera um arranjo paralelo ou serie-
paralelo, em vez de conexdes simples. A figura 16 mostra um trem de engrenagem
composto, a razédo de velocidade pode ser calculada ela equacgao (49).

Figura 16 - Trens de engrenagens compostos.
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Fonte: Norton, 2013, p.697

= ()

Pode-se utilizar a equacao (49) generalizada para a determinacdo da razao de

velocidade.

Produto do nimero de dentes das engrenagens motoras

my = (50)

~ Produto do niimero de dentes das engrenagens movidas

2.6.3 Analise de forcas em engrenagens cilindricas de dentes retos

A figura 17 mostra um par de dentes de engrenagem, estes estdo engrenados
no ponto de referéncia, o torque T, € transmitido do pinhdo para engrenagem, a
forca W que atua ao longo da linha de acdo no angulo de pressdo @ pode ser

decomposta em duas componentes W, atuando na dire¢ao radial e W; na direcéo
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tangencial. A componente tangencial transmite a carga de uma engrenagem para
outra (CHILDS, 2014).

Figura 17 - Forcas no pinh&o e engrenagem.

R,k 4 linha de Wk

. acio »
I /
\ ! ponto de
[ referéncia

engrenagem

/
\\f .4 i \ 1

Y u linha de R
‘ acio
Fonte: Norton, 2013, p.706

A componente tangencial € determinada pela equagédo (51), onde T, € o
torque no eixo do pinhdo, r, o raio de referéncia do pinhdo, d, o diametro de
referéncia do pinhdo, N, o nimero de dentes do pinhdo e p; 0 passo diametral do

pinh&o. E a componente radial pela equacao (52).

T, 2T, 2p,T,
o dp Ny
E. =F;tan @ (52)
A resultante Fy é calculada pela equacao (53).
Fy
= 53
Fr cos @ (53)

Dependendo da razéo de contato, os dentes podem receber toda ou parte da
carga W em qualquer localizacdo da ponta do dente, sendo a pior situagcdo quando

W atua na ponta dos dentes. Mesmo que o torque T, seja constante cada dente

hY

experimentara carregamentos repetidos a medida que este entrar em
engrenamento, criando uma situacdo de fadiga de carregamento (NORTON, 2013,
pg.707).
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2.6.4 TensOes em engrenagens retas

Segundo (NORTON, 2013) ha dois modos de falhas que afetam os dentes de
engrenagem: fratura por fadiga devido as tensfes variadas de flexdo na raiz do
dente e falha devido a fadiga superficial do dente. Destaque abaixo para 0s
procedimentos recomendados pela AGMA.

A primeira equacdo para tensao de flexdo em um dente de engrenagem foi
desenvolvida por W. Lewis em 1982, o mesmo considerou o dente como uma viga
em balanco com sua secdo critica na raiz, assim chegou-se a equacdo que €
conhecida como equacéo de Lewis, que ndo € mais usada em sua forma original,
sendo substituida por uma versdo mais moderna definhada pela AGMA. (NORTON,
2013)

0, = 21 (54)

Na equacdo acima L € a largura de face e Y € um fator adimensional da
geometria conhecido como fator de Lewis.

De acordo com Norton (2013, p.709) a equacédo de tensdes de flexdo da
AGMA como definida no Padrdo 2001-B88 da AGMA é valida somente para certas
hipoteses a respeito do dente e da geometria de engrenamento:

e Arazdo de contato estd entre 1 e 2;

e Nao ha interferéncia entre as pontas e os filetes de raiz dos dentes
acoplados

e ndo ha adelgacamento dos dentes abaixo do inicio teérico do perfil ativo;

¢ Nenhum dente é pontudo;

¢ A folga de engrenamento ndo é nula;

e Os filetes da raiz sdo padronizados, supfe-se que sejam suaves, € Sao
produzidos por um processo de geracao;

e As forcas de atrito sdo desprezadas.
A equacao das tensdes de flexdes da AGMA tem como esséncia a equagao

de Lewis com um fator de geometria J, e os fatores K sdo modificadores que levam

em conta diversas situagoes.
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F, KK, (55)
= —— KKK,
L m] Kv s B

Op

Ainda segundo Norton (2013, p.710), O fator geométrico J pode ser calculado
por um algoritmo complicado definido na Norma 908-B89 da AGMA. A mesma
também fornece tabelas dos fatores J para dentes padronizados as tabelas 2-A e 3-
A no anexo A mostra valores para fator geométrico J.

Outro fator, o de velocidade ou fator dinamico K, , que de acordo com Norton
(2013), levar em conta um aumento de carga em razédo da velocidade, que produz
cargas de vibracGes geradas pelo contato dos dentes.

Ja Childs (2014), o fator K, € usado quando a carga é entregue aos dentes
com algum grau de impacto. Para Junior (2012), este fator leva em consideracao o
efeito de tolerancias de fabricacdo nos choques entres os dentes, dependendo da
forma de fabricacéo e da ferramenta utilizada.

A AGMA prevé curvas empiricas para K, como fun¢cdo da velocidade V.da
linha de passo. A figura 3-A, no anexo A, mostra algumas dessas curvas, gue variam
com o indice de qualidade Q, do engrenamento. O fator dinamico K, pode ser

determinado pela equacao (56).

A B
Os fatores A e B sé@o determinados pelas equacdes (57) e (58), respectivamente.
A=50+56(1—B) (57)
2
=S paras<Q, <11 (58)

Segundo Norton (2013, p.714), os valores terminais de V; para cada curva

pode ser calculadas a partir da equacéo (59).

_ 2
tmax = 4+ (ZQ(I;O 3 (59)

Para valores de Q,, < 5, o fator dindmico K, € determinado pela equacao (60).



41

50

Ky = 50+./200V; (60)

O fator de distribuicdo de carga K,,, segundo a AGMA (2001, D04 p.17) é
aplicado para levar em conta a distribuicdo ndo uniforme de carga ao longo da linha
de contato, essa distribuicdo ndo uniforme de carga € causada e dependente das
seguintes influéncias:

e Variacao devido o processo de fabricacéo;

e Variacdes de montagem da engrenagem instalada;
e Desvios devidos as carga aplicadas;

o Distor¢6es devido a feitos térmicos e centrifugos.

Assim o fator K,,, € utilizado para levar em conta a distribuicdo desuniforme de
carga sobre a largura de face do dente da engrenagem. Norton (2013, p.715) sugere
manter a largura de face L dentro dos limites 8/p; < L < 16/p;, com um valor
nominal de 12/p,; chamado de fator de largura de face. Alguns valores de K,, sao
mostrados na tabela 1.

Tabela 1 - Fatores de distribuicdo de carga K,,.

Largura de Face

in (mm) K
<2 50 1,6
6 150 1,7
9 250 1,8
> 20 500 2,0

Fonte: Adaptada de Norton, 2013

Ja o fator de aplicacdo de carga K, € utilizado devido as cargas dinamicas
gue provocam um aumento no carregamento sentido pelos dentes. De acordo com
Norton (2013, p.715) é aplicado para aumentar a tensdo no dente baseado no
“impacto” das maquinas conectadas ao trem de engrenagens. A Tabela 2 mostra
alguns valores sugeridos pela AGMA para K.

Tabela 2 - Fator K, baseados nos niveis supostos de carregamento de impacto nos

dispositivos motores e movido.
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Méquina Movida

Méaquina motora Uniforme Choque moderado Choque Severo
Uniforme (motor elétrico) 1,00 1,25 1,75 ou mais
Choque leve (motor 1,25 1,50 2,00 ou mais

multicilindros)
Choque médio (motor de um 1,50 1,75 2,25 ou mais

anico cilindro)

Fonte: Adaptada Norton, 2013

O fator de tamanho K, permite uma modificacdo da tensédo no dente. Segundo
Norton (2013) a AGMA nao estabeleceu ainda normas para os fatores de tamanho e
recomenda que K seja igualado a 1, podendo ser utilizado valores maiores desde
gue o projetista deseje aumentar seu valor para levar em conta situacdes
particulares.

O fator de borda Kz, segundo Norton (2013, p.716) foi adicionado
recentemente pela AGMA para leva em conta situacbes em que engrenagens de
didmetro maior, feita com anel ou catraca em vez de disco sdlido, tenham uma
profundidade de borda fina em comparagcdo com a profundidade de disco. Tais
engrenagens podem falhar com uma fratura radial atravessando a borda em vez da
raiz do dente. A AGMA define K através da equacéo (61) para 0,5 < mgz < 1,2, e da

equacdao (62) para mg > 1,2.

Kz = —2mg + 3,4 (61)

Kz =10 (62)
Nas equacOes acima, my € definido como razdo de recuo, definida pela

equacdo (63), onde ty € a espessura da borda e h; profundidade do dente, como

mostra a figura 18.

t
mB__R

R (63)
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Figura 18 - Parametros para o fator de borda Kj.

Fonte: Norton, 2013,p. 716

Para levar em consideracao situacfes em que uma engrenagem intermediaria
esta sujeita a mais ciclos de tensdo por unidade de tempo e cargas alternas de
maior magnitude que as engrenagens engrenadas. Define-se um fator K;
denominado fator de ciclo, igual a 1,42 para engrenagem intermediaria e a 1,0 para

uma engrenagem nao solta (NORTON, 2013).

2.6.5 Tensdes superficiais

Um modo de falha que afetam os dentes de engrenagem é a falha das
superficies dos mesmos, comumente chamada de desgaste. Shigley (2011, p. 749)
destaca como modos de falha superficiais o catreramento que € uma falha por
fadiga superficial causada por muitas repeticbes de tensbdes elevadas de contato.
Outras formas de falha superficial incluem estriacdo e abrasao.

Dentes acoplados de engrenagem tém uma combinacdo de rolamento e
escorregamento em suas interfaces. As tensdes no dente séo tensdes Hertzianas de
contato dinamicas em combinacdo com rolamento e deslizamento. Essas tensdes
sao tridimensionais e tém valores pico na superficie ou ligeiramente abaixo dela
(NORTON 2013).

As tensdes de superficie nos dentes de engrenagem foram investigadas pela
primeira vez de uma maneira sistematica por Buckingham, levando ao
desenvolvimento de uma equacdo para tensdes de superficie em dentes de
engrenagem conhecida como a equacgao de Buckingham, e que serve como base
para a formula de resisténcia a crateracdo da AGMA (NORTON, 2013).
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F, C,Cp,
—C |t zem 64
Oc C”\/Llsd C CsCr (64)

Os fatores C,, C,, C, e Cs; sao iguais aos fatores K,, K,, K, e K,
respectivamente, definidos anteriormente, ja os fatores I, C, e Cr serdo definidos a
sequir.

Fator geométrico de superficie I € definido pela AGMA-908-B89 (1989, pg.7)
pela equacao (65).

cos @

Iy =

Este fator levar em consideragdo os raios de curvatura dos dentes da

engrenagem e o angulo de pressao, assim p, e p, sdo respectivamente os raios de
curvatura do pinhdo e engrenagem e d, o diametro de referéncia do pinhdo. Os

raios sédo calculados a partir da geometria de engrenamento pelas equacdes (66) e

(67) respectivamente.

1+ x,\°
Pp = (rp + p) — (rp cos (Z))2 — icos 1) (66)
Pa Pa
pg =Csin® + p, (67)

Onde n, € raio de referéncia do pinhdo, x, € o coeficiente do adendo do

pinhdo que, segundo NORTON (2013, pg. 719), € igual a porcentagem decimal do
alongamento do adendo para dentes de adendos desiguais. Para dentes

padronizados, de profundidade completa, x,= 0. Para adendos de dentes alongados
25%, x,= 0,25 etc., e C € a distancia entre os centros do pinhdo e engrenagem.
O coeficiente elastico C, leva em conta as diferencas entre os materiais dos

dentes das engrenagens sendo determinado por:

TR ()] 9
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Na equacdo (68), E, e E; séo os mbdulos de elasticidade para o pinhédo e

engrenagem respectivamente, e v, e v, Sd0 0s respectivos coeficientes de Poisson.

A Tabela 3 mostra alguns valores de C, para combinagdes de materiais comuns de

pinh&o e engrenagem.

Tabela 3 - Valores de coeficiente ¢, da AGMA para valores de v = 0,3.

Material da engrenagem

Material E, psi Ferro Ferro Ferro Aluminio  Estanho
pinhdo (MPa) Aco  maledvel nodular fundido bronze bronze
Ago 30E6 2300 2180 2160 2100 1950 1900
(2E5) (191) (181) (179) (174) (162) (158)

Ferro 25E6 2180 2090 2070 2020 1900 1850
maleavel  (1,765) (181) (174) (172) (168) (158) (154)
Ferro 24F6 2160 2070 2050 2000 1880 1830
nodular  (1,765) (179) (172) (170) (166) (156) (152)
Ferro 22E6 2100 2020 2000 1960 1850 1800
fundido (1,565) (174) (168) (166) (163) (154) (149)
Aluminio 175E6 1950 1900 1880 1850 1750 1700
bronze (1,265) (162) (158) (156) (154) (145) (141)
Estanho 16E6 1900 1850 1830 1800 1700 1650
bronze (1,165) (158) (154) (152) (149) (141) (137)

O Coeficiente de acabamento superficial C; leva em conta os acabamentos na

superficie dos dentes das engrenagens. De acordo com Norton (pg.719, 2013), a

Fonte: Adaptada de Norton, 2013

AGMA néo estabeleceu ainda normas para os fatores de acabamento superficial e

recomenda que Cr seja posto igual a 1.

2.6.6 Resisténcias a fadiga de flexdo da AGMA para materiais de engrenagem

Norton (2013) afirma que os valores publicados pela AGMA para resisténcia a

fadiga por flexdo e fadiga de superficie sdo valores parcialmente corretos de

resisténcias a fadiga,

jd& que foram gerados com pecas apropriadamente

dimensionadas tendo as mesmas caracteristicas que as engrenagens a serem

projetadas.

A resisténcia a fadiga de flexdo S, das engrenagens € determinada pela equacéo

(69).

S :LS !

(69)
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Na equag&o (69), S, € a resisténcia a fadiga de flexdo publicada pela AGMA,
sendo estimada pela curva da figura 19. A equacdo (69) fornece valores de
resisténcia a fadiga corrigida Sg;, e os fatores K;, Ky e K sdo modificadores para
levar em conta condigdes diversas.

Figura 19 - Resisténcias a fadiga de flexao Sfb’da AGMA para acos.

MPa psi x 100
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200 = | / J
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150 200 250 300 350 400 450
dureza Brinell HB

Fonte: Norton, 2013, p.727

Como os valores da resisténcia a fadiga de flexdo da AGMA estdo todos
expressos para 5x 107 ciclos de tensdo repetida e para 99% de nivel de
confiabilidade, os dados experimentais sdo para uma vida 107ciclos. Um ciclo de
vida menor ou mais longo requerera modificacdes na resisténcia a fadiga de flexao
baseado na relacdo S-N do material, sendo necessario a insercdo de um fator
denominado fator de vida K; (NORTON, 2013). A figura 20 mostra as resisténcias e
as equacgOes das curvas aproximadas para linha S-N, usadas para calcular o fator
K.

Figura 20- Fator de vida K; para resisténcia a flexdo da AGMA.
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Fonte: Norton, 2013, p.725

O fator de Temperatura K; € determinado a partir da temperatura da
engrenagem, essa temperatura € razoavelmente a do lubrificante (NORTON, 2013,
pg.724) para acos em 6leos com temperatura até 250 °F o valor de K pode ser
igual a 1, para valores maiores de temperatura pode ser estimado pela equagao

68,onde a temperatura T € a temperatura do 6leo é dada em °F.

460 + Ty

= 70
T 520 (70)

O fator de confiabilidade K pode ser definido como um dos valores da Tabela 4.
Tabela 4 - Fator de confiabilidade K da AGMA.

Confiabilidade (%) Ky
90 0,85

99 1,00

99,9 1,15

99,99 1,50

Fonte: Adaptada de Norton, 2013
A figura 4-A, no anexo A, mostra as resisténcias a fadiga de flexdo segundo a

AGMA para materiais usados comumente para engrenagens.
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2.6.7 Resisténcias a fadiga de superficie da AGMA para materiais de

engrenagem

De acordo com Norton (2013) h& quatro fatores de corre¢cdo que necessitam
ser aplicados aos valores publicados pela AGMA a fim de obter a resisténcia a

fadiga de superficie corrigida para engrenagens S..

CLCy
CrCr

Sfc == SfC, (71)

A resisténcia a fadiga de superficie S;;' publicada pela AGMA pode ser

estimada através da curva da figura 21. Os fatores modificadores C; e Cr sé@o
idénticos aos Ky e Ky respectivamente.

Figura 21 - Resisténcias a fadiga de superficie Sfc’ da AGMA para acos.
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Fonte: Norton, 2013, p.729

A figura 5-A, no anexo A, apresenta valores publicados pela AGMA, para
resisténcia a fadiga de superficie para materiais de engrenagem.

O fator de vida de superficie C;, segundo Norton (2013, p.726) tem 0 mesmo
proposito que K;, mas refere-se a um diagrama S-N diferente. A Figura 22 mostra as
curvas S-N e as equacdes de aproximacao usadas para calcular o fator apropriado
C,.



49

Figura 22 - Fator de vida C; de resisténcia a fadiga de superficie da AGMA.
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Fonte: Norton, 2013, p,727

O fator de razdo de Dureza Cy leva em conta situacdes nas quais 0s dentes
do pinhdo sdo mais duros que os dentes de engrenagem. Segundo Norton (2013),
este fator € uma funcdo da razdo de engrenamento e da dureza relativa do pinhéo e
engrenagem atuando para endurecer as superficies do dente da engrenagem
guando em funcionamento, sendo aplicado somente para resisténcia do dente da
engrenagem.

Ha duas formulas sugerida pela AGMA para o célculo de Cy depende da
dureza relativa dos dentes do pinhdo e da engrenagem (Norton, 2013). A equagao

(72) mostra uma das maneiras de determina o fator de razéo de dureza.

Cy=1+A(mg —1) (72)

Na equacdo (72), m; € a razado de engrenamento e A € encontrado pelas
equacgodes (73), (74) ou (75).

15y 0 A=

Se HB, < 1,2, entdo A=0 (73)

74

Se12 < =2 < 1,7, entdo A = 0,00898 2 — 0,00829 (74)
HBy HBg

Se12 < =2 <17, entdo A = 0,00898—L — 0,00829 (75)
HBg HBg
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Nas equacgbes acima, HB, e HB, sao respectivamente as durezas Brinell do
pinh&o e da engrenagem.

Apoés a determinacao dos valores de resisténcias a fadiga corrigida é possivel
determinar os coeficientes de seguranca contra falhas de flexdo e de superficie

através das equacdes (76) e (77), respectivamente.

Sfb
N, = - (76)
S 2
N, = (ﬁ) (77)
O-C

2.7 Engrenagens helicoidais

Sado similares as engrenagens de dentes retos, diferenciando-se pelos seus
dentes que sao inclinados em relacdo ao eixo de rotacdo por angulo de hélice
(NORTON, 2013). A terminologia para descrever as caracteristicas das engrenagens
helicoidais é basicamente a mesma das engrenagens de dentes retos, contudo por
causa dos dentes inclinados, sdo necessarios alguns parametros para descrever
certos aspectos das engrenagens de dentes helicoidais. A Figura 23 mostra a
geometria da engrenagem helicoidal.

Figura 23 - Geometria da engrenagem helicoidal.
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Fonte: Norton, 2013, p.750
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Os parametros a serem definidos para engrenagens helicoidais séao
relacionados aos angulos e distancias medidas nos planos transversal, normal e
axial. Sendo o passo circular transversal p, e 0 angulo de presséo transversal @,
medidos sobre o plano transversal, o passo circular normal p,,e o angulo de pressao
normal @,, sdo medidos sobre o plano normal e o passo axial € medido sobre o plano
axial.

Do triangulo ABC e BCD da figura 23, determinam-se 0 passo transversal e 0

passo axial respectivamente pelas equacoes (78) e (79).

_ Pn
P

2.7.1 Forcas em engrenagens helicoidais

As forgas atuantes em engrenagens helicoidais sdo mostradas na figura 23. A
resultante W atua em um angulo composto definido pela combinagdo do angulo de
pressdo @ e o angulo de hélice . A for¢a tangencial durante o acoplamento pode

ser encontrada através do torque aplicado a engrenagem.
T
Fp=-* (80)
"
Na equacdo (80), F; e forca tangencial no dente da engrenagem, T,€ o torque
aplicado a engrenagem e , raio de referéncia da engrenagem.

Além da componente radial F., existe também uma componente axial F,, que
tende a separar as engrenagens axialmente. As componentes das forcas em um

engrenamento helicoidal séo determinadas através das equacdes abaixo:

E. = W;,tan @ (81)

F, = W tany (82)

7

A resultante das forcas Fp € a forgca total no dente da engrenagem,

determinada pela equacéo (83) e @,, angulo de presséo normal.
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F

~ cos Y cos @, (83)

Fr

Segundo Norton (2013), as engrenagens helicoidais apresentam dentes mais
fortes em relagdo as engrenagens de dentes retos, visto que a componente da forca
gue transmite o torque W, estad no plano transversal e o tamanho dos dentes é
definido no plano normal.

A razéo de contato para engrenagens retas m, € a mesma pra engrenagens
helicoidais, sendo que o angulo de hélice introduz uma nova razdo chamada de
razao de contato axial my, determinada pela Equacgao (84), que indica o grau de
entrelacamento helicoidal no engrenamento, é definida pelo quociente da largura de

face L e o passo axial p,.

L Lpgtany

m:
! Px T

(84)

2.7.2 Tensdes em engrenagens helicoidais

As abordagens utilizadas pela AGMA para a determinacdo de tensdes de
flexdo e tensdo de superficie em engrenagens de dentes retos sdo usadas para
engrenagens helicoidais, com pequenos ajustes para serem consideras as
diferencas geométricas. Assim, a tensdo no dente devido a flexdo o, nas
engrenagens cilindricas de dentes helicoidais, € determinada pela equacgéo (85),

segundo US, e pela equacéao (86), conforme o SI.

Fipq KK,
o, = tPad Ra mKsKBKI
Lj K, (85)
F, KK
oy = m“K—vaSKBK, (86)

A tensao superficial o, é determinada pela equacéao (87).
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Fi Colm

—t zazm 87
PILId C, Csy (87)

O, =
Sendo que as diferengcas na aplicagdo para engrenagens helicoidais

envolvem os fatores geométricos I; e J. Alguns valores de ] para combinacdes de

angulo de hélice, angulo de pressdo e razdo de adendo sao apresentados nas

tabelas 5 e 6 abaixo. E possivel encontrar mais combinac6es na norma.

Tabela 5 - Fator geométrico de flexdo | da AGMA para ¢ = 20°, y = 10° dentes de

profundidade completa com carregamento na ponta.

Dentes do pinhdo

e 12 14 17 21 26 35 55 135
engrenagem P ( P G P G P G e C P G P G P G
U V)
U U U U
U U U U U U
U U U U U U 046 046
€ U U ) U U U 047 049 049 049
U U U U U U 048 052 050 053 054 054
U U U U U U 049 055 052 056 055 057 059 059
U U U U U U 050 060 053 061 0,57 062 060 063 0,65 065

Fonte: Norton, 2013, p.754

Tabela 6 - Fator geométrico de flexdo ] da AGMA para ¢ = 20°, g = 20° dentes de

profundidade completa com carregamento na ponta.

Dentes do pinhao

12 14 17 21 26 35 55 135
Dentes da

engre 'l.\".:t‘”\

<
o
o
-
(9]
<
o
o
-
(q)

044 044

045 046 047 047

0,45 049 048 049 050 050

0,46 051 049 052 051 053 054 054

0,47 054 050 055 052 056 055 057 058 058

048 058 051 059 054 060 057 061 0,60 062 064 064

cdececacaecaa
ccceccCcaeccCcc
CCCQCCaCQC CC
L= —J —J —H R~ -~

Fonte: Norton, 2013, p.754

Para a determinacdo do fator geométrico I, faz-se necessario a inclusdo de

um termo adicional my, que é a razao da divisdo de carga, dado pela equacao (88).

L

y = (88)

Lmin
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Na Equacéo (88), F como citado anteriormente, é a largura de face, e L,,;, € 0
comprimento minimo das linhas de contato, segundo Norton (2013), seu calculo

requer varios passos e depende da razéo de contato transversal m,, e da razéo de
contato axial mg.
Considerando n, como a parte fracional de m,, e n, como a parte fracional de

ms, determina-se Lp;p:

_ MpF-ngn,py

Sen, <1-—n,entdo L, = p— (89)

mpF_(l_na)(l_nr)px
cosYPyp

Sen, >1—n,,entdo L, = (90)

Nas equacdes (89) e (90), ¥, € o angulo de hélice de base que é determinado por:

cos @,

Yy = cos~'(cos P m) (91)

E a razéo de contato transversal m,, para um engrenamento € determinado por:

S PaZ
P mcos® (92)

Com isso podemos determinar o fator geométrico I:

cos 0
Ils=777"73 03

_+_
(pp—pg> Py (93)

Na equacdo (93), @ € o angulo de pressao e d,, € o diametro de referéncia do
pinhdo, sendo p, e p,, respectivamente, os raios de curvaturas dos dentes do

pinh&o e da engrenagem, e determinados por:

pp = J(05[05 +a,) £ (C — 1, — a)])" (5 cos 0)° o)

pg = Csin® + p, (95)
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Nas equacGes acima, 7, e a, séo, respectivamente, o raio de referéncia e o
adendo do pinhao, e r; e a, sdo, respectivamente, o raio de referéncia e o adendo
da engrenagem.

Apés determinada a tensdo de flexdo e a tensdo superficial, os coeficientes
de seguranca sao determinados do mesmo modo para engrenagens de dentes retos

para cada engrenagem através das equacdes (76) e (77).
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3 ANALISE DE RESISTENCIA DA CAIXA DE TRANSMISSAO

Para analise de resisténcia dos principais elementos de uma caixa de
transmissdo de um veiculo BAJA, optou-se por utilizar parametros de configuracdes
anteriores determinados pela equipe IFPI-BAJA. Inicialmente foram selecionados
dados referentes a configuracdo do motor utilizado pela equipe como mostra a
tabela 7.

Tabela 7 - Parametros do motor utilizado.

Configuracdes do Motor

Poténcia Maxima 10 HP

Rotacdo Maxima 400 RPM
Torque Maximo 18,6 N.m
Diametro da Polia Motora 152,4 mm
Diametro da Polia Movida 203,2 mm

Fonte: O autor

Além das configuragbes do motor, também foi utilizado dados da caixa de
transmissdo do veiculo Baja. A Figura 24 mostra detalhes dos componentes da
caixa de transmissdo composta por um trem de engrenagem composto em dois
estagios. As engrenagens sao cilindricas de dentes helicoidais.

Figura 24 - Disposi¢ao dos principais elementos da caixa de transmissao.

Fonte: O autor
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3.1 ANALISE DE RESISTENCIA DOS EIXOS

Para a analise de resisténcia dos eixos, foram utilizados os valores de torque
em cada parte da arvore de transmissdo, e das forcas devido cada par de
engrenagens.

Com o conhecimento do torque bem como das forcas transmitidas pelas
engrenagens para cada eixo foi possivel a construgcdo do diagrama de esforcos,
representado na figura 25 e com a utilizagdo do ftool calcular os esforgos atuantes
em cada eixo, bem como a determinacdo do momento méximo atuando em cada
eixo. A figura 25 mostra a representacao no ftool do eixo 1.

Figura 25 — Representacao do eixo 1 no ftool

Fot Fo

— 84,5 — a2 | 84 _‘

Fonte: IFPI BAJA, 2013

Como os eixos estdo sujeito a forcas tangencial, radial e axial para a
determinacdo do momento maximo atuante em cada parte do eixo foi necessario
encontrar os valores de momento para cada plano e por fim determinar o momento

maximo a partir da equacéo (96).

Mméx\/(sz)z + (Myz)z (96)

Cabe ressaltar que o mesmo diagrama da figura 26 foi determinado para cada
eixo como mostra as figuras 27 e 28.

Figura 27 - Representacao do eixo 2 no ftool.
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Fonte: IFPI BAJA, 2013

Figura 28 - Representacao eixo 3 no ftool.

— 81,15 —}— 39,35 — |

Fonte: IFPI BAJA, 2013

Como o conhecimento dos didmetros dos eixos e dos momentos atuantes em
cada um, utilizando a abordagem da AGMA através da equagéo (31), foi possivel
verificar o coeficiente de Seguranca para cada eixo.

Cabe ressaltar que para a utlizacdo da equacdo (31) foi necessério a
determinacdo dos fatores de concentracdo de fadiga K; e Krgy, para isso foi
considerando valores de K; para degrau em flexdo de 3,5, para tor¢céo dois e para
chavetas um valor de K; igual a quatro. A tabela 4-A, no anexo A, mostra os valores
dos coeficientes para cada eixo.

Apés determinado os valores de coeficientes de fadiga, bem com os valores dos
momentos e torque em cada eixo foi possivel obter os valores de coeficientes de
seguranca para cada diametro dos eixos como mostra a tabela 9.

Tabela 9 — Valores de coeficientes de Seguranca para cada Eixo

Eixo | Eixo Il Eixo Il
Ny 1.2 Np; 1,49 Ny, 1,4
N, 1,95 Np, 2,1 N;, 1,45
Nis 2,91 Nis 2,84 Niz 15

Fonte: O autor
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3.2 ANALISE DE RESISTENCIA DAS CHAVETAS

O modelo de chaveta analisada € mostrado na figura 29, a mesma é igual para
cada engrenagem e possui 8 mm de largura e 33 mm de comprimento.

Figura 29 — Modelo de chaveta

Fonte: O autor

A tabela 10 mostra as propriedades das chavetas: material, resisténcia e
areas.

Tabela 10 — Propriedades da chaveta

Propriedades da Chaveta

Material Aco 1045
S, 235,2 Mpa
Sut 560 Mpa
S, 310 Mpa

Apsm 200 mm?
A 264 mm?

Fonte: O autor

Incialmente determinou-se o valor das forcas e tensdes alternada e média
para cada chaveta para poder determinar o coeficiente de seguranca para fadiga de
cisalhamento pela equacdo (39), jA o coeficiente de seguranca para falha de
esmagamento foi determinado pela equacédo (38) na qual foi usado o valor maximo
da forca na chaveta. A tabela 11 mostra os valores dos coeficientes de seguranca

para cada chaveta.
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Tabela 11 — Coeficientes de Seguranga para chavetas

Coeficientes de seguranca para as chavetas

Chavetas Fadiga de cisalhamento Falha de esmagamento

(Ny) (Ns)
1 4,67 5,62
2 1,8 3,39
3 1,62 1,99
4 1,39 1,0

Fonte: O autor

3.3 ANALISE DE RESISTENCIA DAS ENGRENAGENS

Para analise de resisténcia das engrenagens foram utilizados os dados da
tabela 12. Estes dados sdo referentes as caracteristicas das engrenagens que
compdem a caixa de transmisséo, dispostas conforme figura 29.

Tabela 12 — Caracteristicas das engrenagens

Engrenagens
E, — E;3 E,—E,
Diametro Externo (Dmax) 57,79 mm 152,22 mm
N° dentes (2) 17 48
Médulo (m) 3 mm 3 mm
Angulo de Press&o (0) 20 ° 20°
Angulo de Hélice (y) 10° 10°

Fonte: O autor

Com o conhecimento da configuracdo do motor, e com os dados referentes as
engrenagens que compde a caixa de transmissdo, foi possivel a andlise de
resisténcia das mesmas. Inicialmente foi necesséario determinar o torque maximo de
entrada, entre a CVT movida e a engrenagem 1. Usando a Equacédo (97), que
relaciona o torque maximo T4 do motor fornecido na tabela 7 e R,,; (relacdo do

CVT) de 3,71 a uma rotacéo de 200 rpm fornecidos pela equipe.

Tmsx = Tmaxe X Ree (97)
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Com o valor do torque (T,,;,) determinado e usando a Equacdo (98) que
relaciona o torque T e o raio primitivo R de cada engrenagem, determinou-se o
torgue transmitido a cada engrenagem. A tabela 13 mostra os valores de torque para

cada engrenagem.

L_T (98)
Ry R,

Tabela 13 — Valores de torque em cada engrenagem.

Engrenagens Torque (N.m)
E, 69,09
E, 194,84
E, 194,84
E, 550,14

Fonte: O autor

Como as engrenagens que compdem a caixa de transmissdo sdo helicoidais,
diferenciadas das engrenagens cilindricas de dentes pelo angulo de hélice y. E
preciso considerar, além das forcas tangencial e radial, uma componente axial F,.
Com os valores de torque em cada engrenagem as forcas atuantes nas mesmas
foram determinadas através das equacdes (80), (81) e (2), os valores das for¢cas séo
mostrados na tabela 14.

Tabela 14 — Forcas atuantes em cada engrenagem

Engrenagens
Forca (N) E; —E, E; —E4
F, 2706,12 7640,80
F, 984,95 2781,02
F, 477,17 1347,30

Fonte: O autor

Continuando com a andlise de resisténcia das engrenagens, foram
determinadas as tensfes atuantes nas engrenagens, utilizando a mesma
abordagem da AGMA para determinacdo das tensbes de flexdo e tensédo de
superficie em engrenagens de dentes retos. O calculo dessas tensdes foi realizado

com as equacdes (86) e (87), através das quais € possivel a determinacdo de



62

tensbes de flexdo e tensdo de superficie, observando apenas a diferenca na

determinacao dos fatores geométricos I e J.

Alguns valores de J sdo mostrados nas tabelas 5 e 6 para combinacdes de

angulo de pressao e angulo de hélice, mas para a determinacédo de J, optou-se por

utilizar a tabela 15 da prépria AGMA que possui também valores para o fator

geomeétrico I;.

Tabela 15 — Valores de fatores geométricos I e J para ¢ = 20°, gy = 10°.

PINION TEETH

GEAR 12 14 17 21 26 35 5 135
TEETH & P G P G P G P G P G P C P G
12 1
J U
14 1 0.109
J u 046 030
17 1 0.129 0.116
J U 0.47 034 0.49 0.35
21 1 0.151 0.137 0122
J u 047 038 050 038 052 0.39
26 1 0172 0.157 0.142 0.127
J U 048 0.41 0.50 042 053 0.42 0353 043
351 0.200 0.185 0.170 0.155 0.134
J U 048 0.44 031 045 0.33 0.46 053 047 038 0.49
S | 0.236 0223 0.209 0.194 0.173 0.141
J U 049 049 052 0.50 054 051 056 052 0.59 0353 0.62 055
135 1 0.286 0.276 0.266 0.253 0.240 0.214 0.151
J U 050 054 053 0355 035 056 057 0.57 0.60 058 0.63 0.60 0.66 0.63

Fonte: Adaptado de AGMA 908 — B89, 1999

Apesar de a AGMA publica valores para os fatores geométricos, no entanto

para a determinacao do fator geomeétrico I, optou-se pela utilizacdo da equacéao (93)

com uma diferenca para as engrenagens cilindricas de dentes retos, a inclusdo de

um termo adicional chamado m, definido com a razédo da divisdo de carga. A tabela

16 mostra os valores de tenséo de flexdo atuantes nas engrenagens.

Tabela 16 — Tensdes de flexdo atuantes nas engrenagens.

Engrenagem  Tenséo de flexdo —(Mpa)
E, 121,45
E, 127,37
E; 342,93
E, 359,64

Fonte: O autor
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As tensdes superficiais foram determinadas para cada par de engrenagens,
encontrando-se para o par de 1 e 2 um valor de 1048,69 Mpa e para o par 3 € 4 um
valor de 1762,16 Mpa.

Apos determinada a tenséo de flexdo e a tensdo superficial, determinou-se a
resisténcia a fadiga de flexdo para o material das engrenagens.

De acordo com Norton (2013) os valores publicados pela AGMA para
resisténcia a fadiga sdo valores parcialmente corretos de resisténcias a fadiga. No
entanto, para determina a resisténcia a fadiga de flexdo, pode-se utilizar as
equacgodes (97) e (98) de acordo com o grau de dureza Brinell, estas equac¢des estao
presentes na figura 19 que relaciona a resisténcia a fadiga de flexdo com a dureza

do material da engrenagem, fornecendo uma estimativa para o valor da resisténcia.

Sfb' = 6235+ 174HB — 0,126 HB* (99)

Sep' = —274 4 167HB — 0,152HB? (100)

Ainda de acordo com Norton, serdo necessarias algumas modificacdes na
resisténcia a fadiga de flexdo baseado na relacdo S-N do material, assim a
resisténcia a fadiga de flexdo foi determinada através da equacéo (69) que fornece
um valor corrigido.

Ja a resisténcia a fadiga de superficie S;;' pode ser determinada pelas
equacdes (101) e (102), presentes na figura 21. Estes valores de resisténcia

também devem ser corrigidos através da Equacéao (71).

S¢e’ = 2700 + 364HB (101)

Se' = 2600 + 320HB (102)

A AGMA fornece valores para resisténcia a fadiga de flexdo e resisténcia a
fadiga de superficie para uma selecdo de materiais para engrenagens, alguns
desses valores sdo mostrados nas figuras 3-A e 4-A, presentes no anexo A.

Com os valores de resisténcia determinados foi possivel determinar os

coeficientes de seguranca contra falhas de flexdo e superficie através das equacdes
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(76) e (77). Os valores dos coeficientes de seguranca contra falha de flexdo e de
superficie sdo mostrados na tabela 17 e 18.

Tabela 17 — Coeficientes de Seguranca contra falha de flexao

Coeficientes de Segurancas

N, 7,04
N, 6,71
N; 2,49
N, 2,38

Fonte: O autor

Tabela 18 — Coeficiente de seguranca contra falha superficial

Coeficiente de Seguranca

Nfc12 1,53

Nfc34 4,32

Fonte: O autor

Por fim, para finalizar a analise de resisténcia das engrenagens optou-se por
realizar a simulacdo computacional da engrenagem critica (E;) que estd submetida
as maiores forcas e consequentemente as maiores tensdes, a fim de verificar e
poder fazer um comparativo entre os valores calculados analiticamente com os
Obitos através da simulacdo no software ANSYS.

Para a realizacdo da simulacdo foram utilizados os valores das forcas
presentes na tabela 14 atuantes na engrenagem critica (E3). Inicialmente foi
realizada uma andlise de convergéncia de malha para obtermos valores mais
precisos, mais proximos do real. A figura 30 mostra o grafico de convergéncia da

simulacao realizada no software Ansys.



Figura 30 - Gréfico de Convergéncia.

290.66

280.

250.

Tensao Equivalente de von Mises

N° de solugdes

Fonte: O autor
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Através da simulacao foi possivel verificar as tensdes de flexdo ao longo de

diversas partes do dente da engrenagem como mostra as figuras 31 e 32.

Figura 31 — Tensdes de von Mises meio da raiz do dente

D: Static Structural

Equivalent Stress 2

Type: Equivalent (von-Mises) Stress
Unit: MPa

Time: 1

5/26/2019 3:18 PM

321.76 Max
311.92
302,09
282,25
28242
27259
26273
252,02
243.00
233.25 Min

[y

\

Fonte: O autor
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Figura 32 — Tensdes de von Mises parte superior do dente

D: Static Structural

Equivalent Stress 3

Type: Equivalent (van-Mises) Stress
Unit: MPa

Time: 1

3/26/2010 319 PM

. 273.02 Max
264,79
— 256.25
— 248.31
—{ 240.08
 231.84
 223.6
= 215.37
207.13
198.89 Min

Fonte: O autor
Da analise dos gréficos de tensfes obtidos na simulagcédo, observa-se que 0s
valores sdo bem préximos com os valores calculados com uma pequena diferenca

devido a simplificacfes feita na geometria realizada durante a simulacéo.
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4 CONSIDERACOES FINAIS

Este trabalho se prop0s a realizar uma analise de resisténcia dos principais
componentes de uma caixa de transmissdo de um veiculo Baja, tendo em vista que
0 prototipo sera submetido a diversas provas para avaliar seguranca, confiabilidade,
resisténcia dentre outros quesitos.

Diante disto verificou-se que o0s principais componentes da caixa de
transmissdo analisados realmente atendem a requisitos de seguranca, ja que da
analise de resisténcia obteve-se para os componentes satisfatorios coeficientes de
seguranca contra falhas.

Dos resultados 6bitos verifica-se que para 0s eixos mesmo considerando
fatores de concentracdo de tenséo para condigbes extremas obteve-se coeficientes
de seguranca acima do esperado para algumas sec¢des dos eixos evidenciando que
0S mesmos resistem a condicOes adversas de solicitacbes. JA& a metodologia
utiizada para verifica a resisténcia das chavetas mostram coeficientes de
segurancas para fadiga de cisalhamento que também atendem as solicitagdes, mas
cabe ressalta que para a chaveta da engrenagem 4 o valor encontra foi
aproximadamente 1, tendo que se dar atencao para esse componente.

Para as engrenagens tanto para falha devido as tensdes de flexdo como para
tensbes superficiais obteve-se valores elevados para os coeficientes de seguranca.
Os valores de tensdes obtidos analiticamente foram proximos dos encontrados na
simulacao da engrenagem critica evidenciando que a metodologia utilizada retornou
valores coerentes.

Por fim, da andlise dos resultados obtidos observa-se a utilizacao de elevados
coeficientes de seguranca, o que leva a concluir que seria possivel a reducdo das
dimensdes dos componentes da caixa de transmissdo, adotando coeficientes com
valores mais baixos, mas que sejam capazes de resistirem as solicitacbes, sendo
também possivel a reducdo da massa dos componentes, a fim de obter um melhor

desempenho.
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5 SUGESTOES PARA TRABALHOS FUTUROS

Para trabalhos futuros pode-se sugerir uma analise mais completa da caixa de
transmissao incluindo mais componentes, a simulacdo de mais componentes, bem
como desenvolvimento de algoritmos para resolucdo das principais equacdes
envolvidas na analise de resisténcia, uma realizacdo de otimizacéo topoldgica para
verificar possiveis alteragdes na geometria de componentes a fim de reduzir o peso
da estrutura e reduzir gastos provenientes de superdimensionamento, para obter um

melhor desempenho.
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ANEXOS
ANEXO A - FIGURAS E TABELAS

Figura 1-A. Sensibilidade ao entalhe para acos.

Fatores de sensibilidade ao entalhe para agos S, kpsi (MPa)
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. i ‘ ‘ /160 1103
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Observacao:

Para cargas de
tor¢do, usar uma
curva de S, que
seja 20 kpsi acima
daquele do material
selecionado.
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Raio de arredondamento, r

(in)

Fonte: Adaptado de Norton, 2013

Figura 2. A - Fator geométrico de concentragdo de tensdo K; para um eixo com um
rebaixo arredondado em flex&o.

3, b
O TN T ' ' 1 « EA(L)
2.8 AL\\Y P ! i r ] J d
AN i3 I i 1 onde:
26 S\ D y) _ :
; MW\ D/d=6,0 =i o ]
D/d A b
24 WY : ]
\\\\\\\\\\%\ \? 3.0 e M M ] 600 087868 -0,33243
5 2,0 5 g
22 TR 150 3,00 089334 -0,30860
K 2,0 AKX o 130 : 2,00 090879 —0,28598
\\\i{k&‘{ - 1,10 1,50 093836 -0,25759
1.8 , : N 1,05 : 2
NN i1 1,03 1,20 097098 -0,21796
N S ol LO2 1,10 095120 -0,23757
1,6 4+— — . 1,01 —
Nmms I o 1,07 097527 -0.20958
14 +— \\l}\\ 1.05 098137 -0,19653
{5 e o ———— 1.03 098061 -0,18381
' i S i e 8 e 1,02 096048 —0.17711
1,0 : 1,01 091938 -0,17032
0 0.05 0,10 0,15 0.20 0.25 0,30
r/d

Fonte: Adaptado de Norton, 2013
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Figura 3-A. Valores de K,, como fun¢do da velocidade.
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Fonte: Adaptado de Norton, 2013
Figura 4-A. Resisténcias a fadiga de flexdo Sy," da AGMA para selegéo de materiais

para engrenagem.

Resisténcia a
Classe Designacdo M
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 210-280
Endurecimento completo 300 HB 3647 250325
Endurecimento completo 360 HB 40-52 280-360
Endurecimento completo 400 HB 42-56 290-390
Endurecimento por chama ou inducdo Tipo A padronizado 50-55 HRC ~ 45-55 310-380
Endurecimento por chama ou indugdo Tipo B padronizado 22 150
Cementagio por carbono e 55-64 HRC 55-75 380-520
endurecimento superficial
AlSI 4140 Nitretado 84,6 HR15N' 3445 230-310
AlS1 4340 Nitretado 83,5 HR15N 3647 250325
Nitroliga 135M  Nitretado 90,0 HR15N 3848 260-330
Nitroliga Nitretado 90,0 HR15N 40-50 280-345
2,5% Cromo Nitretado 87,5-90,0 15N 55-65 380450
Ferro 20 Classe 20 Como fundido 5 35
recozido 3 Classe 30 Como fundido 175 HB 8 69
40 Classe 40 Como fundido 200 HB 13 90
Ferro A-7-a  60-40-18 Recozido 140 HB 2233 150-230
nodular A-7-c 80-55-06 Revenido e temperado 180 HB 22-33 150-230
et A-7-d 100-70-03 Revenido e temperado 230 HB 2740 180-280
A-7-e 120-90-02 Revenido e temperado 230 HB 27-40 180-280
Ferro A-8-c 45007 165 HB 10 70
maledvel  Ag.e 50005 180 HB 13 %0
(perlftico) gt 53007 195 HB 16 110
A-8-i 80002 240 HB 21 145
Bronze Bronze 2 AGMA 2C Molde de areia 40 ksi resisténcia de tracdo 57 40
minima
Al/Br3  ASTM B-14878 Tratado termicamente 90 ksi resisténcia de tragdo 236 160
liga 954 minima

Fonte: Adaptado de Norton, 2013



Figura 5-A. Resisténcias a fadiga de superficie S." da AGMA para selecéo de

materiais para engrenagem.
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Resisténcia a
Classe Designagdo fadlga-de s
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 210-280
Endurecimento completo 300 HB 36-47 250-325
Endurecimento completo 360 HB 40-52 280-360
Endurecimento completo 400 HB 42-56  290-390
Endurecimento por chama ou indugdo Tipo A padronizado 50-55 HRC ~ 45-55 310-380
Endurecimento por chama ou indugdo Tipo B padronizado 22 150
Cementagdo por carbono e 55-64 HRC 55-75 380-520
endurecimento superficial
AlSI 4140 Nitretado 84 6 HR15N' 3445 230-310
AlSI 4340 Nitretado 83,5 HR15N 36-47 250-325
Nitroliga 135M  Nitretado 90,0 HR15N 3848 260-330
Nitroliga Nitretado 90,0 HR15N 40-50 280-345
2,5% Cromo Nitretado 87,5-90,0 15N 55-65 380-450
Femro 20 Classe 20 Como fundido 5 35
recozido 3 Classe 30 Como fundido 175 HB 8 69
40 Classe 40 Como fundido 200 HB 13 90
Ferro A-7-a 60-40-18 Recozido 140 HB 22-33  150-230
?:dn;ln')r A7-c  80-55-06 Revenido e temperado 180 HB 22-33  150-230
A-7-d  100-70-03 Revenido e temperado 230 HB 27-40 180-280
A-7-e 120-90-02 Revenido e temperado 230 HB 27-40 180-280
Ferro A-8-c 45007 165 HB 10 70
maleavel A ge 50005 180 HB 13 90
(periitico) gt 53007 195 HB 16 110
A-8-1 80002 240 HB 21 145
Bronze Bronze 2 AGMA 2C Molde de areia 40 ksi resisténcia de tracdo 57 40
minima
Al/Br3  ASTM B-14878 Tratado termicamente 90 ksi resisténcia de tragcdo 236 160
liga 954 minima

Fonte: Adaptado de Norton, 2013

Tabela 1-A. Tamanhos padronizados de chavetas.

Diametro do Largura x altura da
eixo (mm) chaveta (mm)
8<d<10 3x3
10<d<12 4x4
12<d<17 5x5
17<d <22 6%x6
22<d<30 8x7
30<d<38 10x8
38<d<44 12x8

44 <d<50 14 %9

50 <d <58 16x10
58 <d<65 18x11
65<d<75 20 x12
75<d<85 22 x14
85<d<95 25x14

Fonte: Norton, 2013, p.571
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Tabela 2-A. Fator geométrico J para @ = 20°, e dentes de profundidade completa e

carregamento na ponta.

C
I
c

024 024

024 025 025 025

024 026 025 026 026 026

024 028 025 028 026 028 028 028

024 029 025 029 026 029 028 029 029 029

[ i -~ <~4 ~ B~ I Y
[ 488 SR ~30 — ~ll ~ S~
oo CcC-CCQC
[ ool =gt it o vl N ol o
CCCCCC

[ g0 o] —~SB — e — —

Fonte: Norton, 2013, pg.712

Tabela 3-A. Fator geométrico J para @ = 20°, dentes de profundidade completa e
carregamento no ponto mais alto de contato de um Unico dente.

|
\
|

)
,

033 033

033 035 035 035

034 037 036 038 039 039

034 040 037 041 040 042 043 043

035 043 038 044 041 045 045 047 049 049

Fonte: Norton, 2013, p.712

-~ —~o ~A — 4 L L
CCCCCCC G
e e QG
cCccCccCccaccacc
CCCCCC
ccCcccCccCcca

Tabela 4-A. Valores de Coeficientes de fadiga para cada porc¢éo do eixo.

Eixo 1 EIXO 2 EIXO 3

D 19mm 25mm 30mm 25mm 28 mm 31 mm 35mm 35mm 39 mm
Kf 2,25 2,5 2,25 2,5 2,25 25 2,25 25 2,25
Kfom 1,57 2,7 1,57 2,7 1,57 2,7 1,57 2,7 1,57

Fonte: O autor



