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RESUMO

O trabalho aqui apresentado, tem como objetivo apresentar os passos para
criacdo de uma caixa de reducéo, para o protétipo Baja SAE, de modo que a mesma
tenha total capacidade de ser utilizada em um prototipo com tragéo integral nas quatro
rodas. Passando desde a concepcdo do projeto, como definicho de reducéo,
engrenagens, eixos e rolamentos. Partindo dessas defini¢des, utilizou-se equacdes
apresentadas em literaturas especializadas para definicho da geometria dos
elementos necessarios para o funcionamento correto da caixa. Com todas as
informacBes de geometria definidas, tanto para as engrenagens quanto para 0S
elementos necessarios para o funcionamento do conjunto, analisou-se entdo as
tensb6es dos mesmos, através da utilizagdo de normas estabelecidas pela AGMA, e
pela DIN quando houve a necessidade. Com todas as informacfes de geometria e
tensdes definidas, passou-se para a parte computacional do trabalho, onde modelou-
se 0s elementos necessarios e 0os mesmos foram colocados em simulacbes de
elementos finitos, a fim de garantir a sua funcionalidade. Finalmente, um estudo dos
valores encontrados tanto pela metodologia das simulacées, quanto pela teoria é
apresentado, e além disso, apresenta-se 0s principais pontos obtidos para que
houvesse uma reducédo de massa onde fosse possivel. Os resultados indicam que o
projeto é satisfatério, baseado nos fatores de seguranca observados, como nas
simulacbes dos componentes criticos realizadas, que expdem as zonas de maior

tensao.

Palavras-chave: Powertrain. Caixa de Redugédo. Baja SAE.



ABSTRACT

The work presented here aims to outline the steps for creating a reduction
gearbox for the Baja SAE prototype, ensuring that the gearbox is fully capable of being
used in a prototype with four-wheel drive. The process covers the project conception,
including the definition of reduction ratios, gears, shafts, and bearings. Based on these
definitions, equations from specialized literature were used to determine the geometry
of the necessary components for the correct operation of the gearbox. With all the
geometric information defined for both the gears and the necessary elements for the
assembly's operation, the stresses were then analyzed using standards established by
AGMA and DIN when needed. With all the geometry and stress information defined,
the computational part of the work began, where the obtained elements were modeled
and subjected to finite element simulations to ensure their functionality. Finally, a study
of the values obtained both by the simulation methodology and by theory is presented,
and additionally, the main points obtained for mass reduction where possible are
discussed. The results indicate that the project is satisfactory, based on the safety
factors observed, as well as the simulations of the critical components carried out,

which expose the areas of greatest tension.

Keywords: Powertrain. Gearbox. Baja SAE.
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1. INTRODUCAO

1.1 SAE

A SAE (Society of Automobile Engineers — Sociedade de Engenheiros
Automotivos), foi fundada no ano de 1905 na cidade de Nova York. Sua fundacéo foi
marcada pelo nimero de montadoras de veiculos nos Estados Unidos e em todo o
globo, onde seus engenheiros automotivos sentiam a necessidade da troca de
conhecimentos, para que pudessem expandir suas bases de conhecimentos técnicos.
Nesse momento, dois homens de revistas se destacaram por publicarem artigos
voltados a essa ideia de unido da classe dos engenheiros automotivos: Peter Heldt e
Horace Swetland. Em que desses dois, Swetland tornou-s um dos primeiros diretores
da SAE (SAE, 2024).

A sociedade no momento de sua criagdo, contava com um quadro de 30
engenheiros participantes, sendo que teve um crescimento consideravel nos préximos
11 anos, sendo que em 1916 possuia dois membros de destaque no cenario global:
Thomas Edison e Orville Wright. Além disso, em 1950 a sociedade comecou a
expandir suas operacgdes para fora dos Estados Unidos, com um foco voltado para a
Europa, passando a ter uma cooperacdo permanente com a FISITA (Fédération
Internationale des Sociétés d'Ingénieurs des Techniques de I'Automobile) (SAE,
2024).

A organizacdo chegou ao Brasil no ano de 1991, quando executivos
observaram a necessidade de se abrir as fronteiras do conhecimento para 0s
profissionais brasileiros da mobilidade, para que o setor brasileiro pudesse
acompanhar as mudancas globais, que estavam se desenvolvendo no processo de
globalizagdo (SAE BRASIL, 2024). Atualmente, a sociedade SAE Brasil conta com
mais de seis mil sécios, e promove eventos nacionais, como foruns, simpdsios, e 0s
programas estudantis. Dentro dos programas estudantis, tem-se o Baja SAE Brasil
(SAE BRASIL, 2020).

1.2 BAJA SAE Brasil
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Programa lancada no ano de 1994 no Brasil, e que teve sua primeira
competicao oficial brasileira no ano de 1995. Porém, o programa Baja SAE teve sua
primeira competicdo em 1976 Dr. John F. Stevens, na Universidade da Carolina do
Sul (SAE BRASIL, 2024).

O principal objetivo desta competicéo, é o desenvolvimento de um prototipo off-
road, voltado para a resisténcia de seus componentes. A equipe participante desta
competicdo é responsavel por todo a concepcéo, criagdo de um projeto detalhado,
construcdo e testes desse prototipo. Atualmente, € a equipe TEC-lIlha Baja, que
representa a Faculdade de Engenharia de Ilha Solteira neste desafio estudantil,
participando de duas competi¢cdes anuais, uma de ambito regional e outra de ambito
nacional, onde um dos principais desafios propostos pela organizacédo do evento, é a
transposicdo de obstaculos, a aceleracdo e também uma velocidade final que
mantenha a competibilidade do protétipo. Nas udltimas competicdes, foi possivel
perceber a melhoria do nivel de conhecimento técnico por todas as equipes, e devido
a isto, cabe aos participantes desta competicdo estarem sempre inovando para

conseguir manter seu projeto o mais competitivo possivel (SAE BRASIL, 2024).

Dentro deste cenario competitivo, e com a crescente padronizacdo das regras
das competicbes nacionais e mundiais, impde-se a implementacdo da transmissao
4x4, uma vez que a SAE Brasil, proximamente, tornard obrigatéria dentro das
competicBes Baja SAE brasileiras 0 uso deste tipo de transmisséo, fazendo com que
um estudo sobre esse tema, seja premente e estratégico para a equipe. Além disso,
a limitacdo do motor faz com que grande parte da transposicao de obstaculos seja
obtida através de uma caixa de reducdo bem otimizada.
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2. OBJETIVO

Sao objetivos do presente trabalho foco deste trabalho:
e Desenvolver uma caixa de reducéo otimizada;

e Adequé-la para ser utilizada em um protétipo off-road, com tracdo integral em

todas as rodas.
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3. REVISAO DE LITERATURA

3.1. Transmissao Automotiva

“A tarefa da transmissao € converter a tracdo disponivel da unidade motora,
satisfazendo as necessidades colocadas sobre ela, pelo veiculo, estrada, motorista e
0 meio ambiente. Competividade técnica e econOmica sdo essenciais aqui.”
(Naunheimer et al., 2011).

Com essa definicdo descrita antes, fica evidente que a transmissao é a parte
do veiculo responsavel de prover movimentacédo as rodas do veiculo, causando assim
a sua movimentacao e superacao de obstaculos diversos. Entretanto, quando se fala
de transmissao veicular, esta se referindo a uma série de componentes, que sao

apresentados na Figura 1. No caso estudado neste trabalho, sédo eles:
a) Motor;
b) Transmissao continuamente variavel (CVT);
C) Caixa de reducéo fixa;
d) Diferencial traseiro;
e) Cardan;

f) Diferencial dianteiro.
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Figura 1 — Componentes comuns de uma transmissao automotiva.
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Fonte: (Naunheimer et al., 2011)

Uma representacao do caso abordado neste trabalho pode ser visualizada na

Figura 2.

Figura 2 — Representagéo da transmissédo estudada.

Eixo Roda
‘ l Traseiro Traseira

{ Motor ’::)[ VT

Caixa de
Diferencial Eixo Roda
""""""" Dianteiro Dianteiro Dianteira

Redugdo
Fonte: Préprio autor.

Porém, faz-se necessario explicar o motivo pelo qual um aparato redutor é
utilizado em conjunto com motores alternativos de combustédo interna; ou seja, 0s
motores que trabalham no ciclo Otto, ou no ciclo Diesel. Para se entender isso,
recorda-se que ambos os motores citados trabalham com tempos, onde este &
definido como sendo o percurso que um pistao que percorre do ponto morto inferior
ao ponto morto superior, sendo que esse percurso equivale a meia volta do eixo

virabrequim.
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Pensando em motor automotivo, 0 mais comum de se ter contato € o motor a
combustédo interna de quatro tempos, acionado por faisca (ciclo Otto). Onde esses
quatro tempos sdo: admissao, compressdo, expansdo e escape. Desses quatro
tempos, apenas a expansao gera um trabalho positivo, que é fruto da combustdo da
mistura, combustivel-ar, dentro da camara de combustéo, que gera um aumento de
pressdo na camara, fazendo com que o pistdo se desloque do ponto morto superior
ao ponto morto inferior. Como a maior parte dos veiculos possuem mais de um
cilindro, a Figura 3 apresenta o ciclo de funcionamento de um motor de combust&o
interna de 4 cilindros. Onde é visivel que cada cilindro apenas produz um trabalho util
uma vez por ciclo; além disso, o angulo apresentado no eixo superior da Figura 3 faz
referéncia ao angulo formado entre a manivela e um eixo vertical de referéncia
(Brunetti, 2012).

Figura 3 — Representagéo de um ciclo de funcionamento de um motor a

combustao interna de 4 cilindros.

o= 180° 360 5409 7200

Compressao

Namera
de
cilindros 3

Compressao

Ciclos do motor

Fonte: (Brunetti, 2012)

Porém, um motor de combustéo interna produz maxima poténcia apenas em
uma pequena faixa de rotacdo, como pode ser visto na Figura 4. Além disso, caso se
cologue um motor de combustéo para movimentar um veiculo, seria perceptivel que
grande parte de sua poténcia estaria sendo desperdicada, ja que quando ele esta em
baixas rotacdes, tem-se um valor de torque muito superior ao de poténcia, como pode

ser visto na Figura 4, o que acarreta um comportamento como o apresentado na
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Figura 5, onde apenas uma pequena parte da curva de tracédo disponivel pelo motor

é utilizada de forma eficiente.

Figura 4 — Curva de performance de um motor a combustao interna, movido a

gasolina.
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Fonte: (Gillespie, 1992)

Figura 5 — Gréfico de tracdo de um motor de combustéo interna, sem o auxilio
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Fonte: (Naunheimer et al., 2011)
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Portanto, como €é possivel observar na Figura 5, a utilizacdo de um aparato
redutor € de extrema importancia para um motor de combustéo interna. Quando se
pensa em veiculos, esse aparato redutor € uma caixa de reducdo, comumente
conhecida como caixa de marchas, ou cambio. Para representar a melhoria da tragao
de um veiculo ao se utilizar uma caixa de reducdo, a Figura 6 traz um grafico
semelhante ao da Figura 5, porém agora esta sendo utilizada uma caixa de reducéo

de 4 marchas no veiculo.

Figura 6 - Grafico de tragcdo de um motor de combustéo interna, com o auxilio

de uma caixa de reducgéo.
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Fonte: (Naunheimer et al., 2011)

3.1.1. Tipos de Transmissao

Atualmente, tém-se varios tipos de elementos de transmissdo de poténcia,
sendo que os mais conhecidos s&o as engrenagens, correias e correntes. Por conta
disso, nesta parte do trabalho, € exposto uma breve descricdo desses elementos, e

seus usos mais frequentes.

3.1.1.1. Corrente

Uma corrente é um equipamento de transferéncia de poténcia, que consiste em
uma série de elos conectados através de pinos. Ela € capaz de transmitir poténcia

através de dois ou mais eixos rotativos. Sdo manufaturadas de aco de alta resisténcia,
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0 que as confere uma capacidade de transmitir altos valores de torque, e podem ser
construidas de maneiras diferentes, conferindo assim melhores propriedades para
determinados usos (Childs, 2004).

A Figura 7 traz os tipos de corrente encontrados comumente, a Figura 8 mostra
as principais informacgdes para definir uma corrente de fileira dupla, sendo que essas
informacdes também séo validas para uma corrente de fileira Unica. Ja a Figura 9

expde uma visdo de como é o encaixe dessa corrente em sua engrenagem especifica.

Figura 7 — Representacfes usuais de correntes para transmissao de poténcia.

Fonte: (Childs, 2004)
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Figura 8 — Informacdes basicas de uma corrente.
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Fonte: (Budynas; Nisbett, 2008)

Figura 9 — Corrente de roletes, engatada em sua engrenagem.

Fonte: (Budynas; Nisbett, 2008)

Segundo a literatura, os principais beneficios em se utilizar uma corrente como
dispositivo de transmissao de poténcia, sao (Childs, 2004; Budynas; Nisbett, 2008):

o Transmisséo de altos valores de torque;
o Eficiéncia de 98,9%;

. Suportam reducdes de até 9:1;
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) Vida util longa;

o Acionamento de varios eixos simultaneamente;
o Compacidade;

o Operacao em condicOes severas.

Contudo, a utilizac&o de corrente também acarreta possiveis problemas, como
(Childs, 2004; Budynas; Nisbett, 2008):

o Vibracéo exagerada em sistemas de baixa precisao;

. Limitacdo de velocidade de uso, pois ndo sdo recomendadas para

sistemas com uma rotacdo maior que 6000 RPM;

o Necessidade de uma lubrificacdo constante;

o Necessita uma protecao contra sujeira e umidade;

. Otima utilizag&o para sistemas com reducéo até 3:1;

o Sistemas com reducéo até 6:1 podem se beneficiar do uso de corrente,

acima disso, coloca-se em risco a vida util dela.

3.1.1.2. Correia

Método de transmisséo de poténcia semelhante a corrente, porém nesse caso,
na maior parte das vezes, tem-se uma condi¢cao de transmissdo de poténcia devido
ao atrito gerado entre a polia e a correia, que é considerada um elemento mecéanico
flexivel. Nos casos que a transferéncia nao se da por atrito, é através do agarramento,
de maneira semelhante a corrente. Outra semelhanga que merece ser destacada, € a
utilizacdo desse sistema onde varios eixos devem ser acionados apenas por um
elemento motor, como pode ser visto na FiguralO. Além disso, a Figura 11 traz alguns

modelos de correia mais comuns (Childs, 2004; Budynas; Nisbett, 2008).
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Figura 10 — Exemplo de utilizacdo de uma correia, com o posicionamento da

correia para o motor Volkswagen AP.

BOMBADA
DIREGCAO HIDRAULICA

ALTERNADOR —7
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N VIRABREQUIM

Fonte: (RANALLE, 2024)

Figura 11 — Modelos de correia.

' belt

W Synchroncus belt

Palyvee belt

Fonte: (Childs, 2004)

Algumas vantagens a ser citadas sobre o uso de correia sao (Childs, 2004;
Budynas; Nisbett, 2008):

o Utilizacdo em reducdes altas (>8:1), que tenham um foco especifico em
velocidade;
o Baixo custo;

° Baixos niveis de ruido;
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o Podem absorver vibragoes;

o Utilizacdo em eixos que ndo se encontram no mesmo plano;

o Possibilidade de reverter o sentido de giro de uma polia;

o Manutencdo menos frequente, pois ndo necessita de lubrificacao;

Para ilustrar alguns usos que foram citados anteriormente, apresenta-se a

Figura 12.

Figura 12 — Utilizacdes comuns de correia.
o () o<

-
[ [ 1T M|

Fonte: (Childs, 2004)

Entretanto, esse tipo de arranjo possui também desvantagens, como a
presenca de um escorregamento causado devido a interag&o por atrito da polia com
a correia, o que resulta em um valor de rendimento menor que o valor da corrente; e
além disso, esse sistema ndo é compacto como uma transmissao por correntes, o que
resulta em uma suscetibilidade a danos quando sofre algum tipo de choque (Childs,
2004).

Dentre as montagens apresentadas, a utilizagdo de uma CVT movida por
correia é utilizada pela equipe TEC-llha Baja, portanto, uma breve explicagdo sobre

seu funcionamento é necessaria.
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3.1.1.3. Transmissdo CVT

A transmissao CVT, € amplamente utilizada pelos veiculos baja SAE, e por
conta disso, dedicou-se uma atencdo especial a esta, de modo a explicar o seu
funcionamento, de maneira sucinta. Esta funciona com duas polias e uma correia do
tipo V. A polia que é acoplada ao motor, denomina-se polia “motora”, enquanto a que
se encontra acoplada ao eixo de entrada da caixa de reducgéo, da-se o nome de polia
“‘movida”. A Figura 13 retrata ambas as polias no veiculo da equipe TEC-Ilha Baja
SAE.

Figura 13 — Transmissdo CVT montada no veiculo, polia motora a esquerda.

Fonte: Acervo Equipe TEC — llha Baja

A polia motora, tem como funcdo o controle da velocidade do motor em todas
as rotacdes e, consequentemente, realizar a transferéncia da poténcia gerada pelo
motor a correia. Para que ocorra essa transferéncia, existe dentro da polia motora, um
conjunto de molas de pressao e de massas que se conectam a esta mola de presséao
através de um bragco de alavanca. Como a polia se encontra no eixo do motor,
conforme a rotagdo do mesmo aumenta, as massas do rolete comecam a se
movimentar devido a presenca da forca centrifuga, fazendo com o que prato da polia
comece a abrir, alterando assim o diametro de trabalho da polia motora. Durante essa
movimentagdo da polia motora, a correia é tracionada por atrito, e envia essa tenséo
para a polia movida. Passando a analisar a polia movida, tem-se que seu objetivo é

regular a pressdo na correia para que seja possivel permitir a transferéncia de
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poténcia da correia para a polia movida. Esse controle de presséo € realizado atraves
do uso de um sistema came-mola, que se conectam a um prato da polia movida, e
respondem ao estimulo sofrido pela correia, fazendo com que o prato desta polia se
mova de forma contraria ao prato da polia motora (Aaen'‘s, 2007). As Figuras 14 e 15
mostram uma visdo melhor de como sdo as polias motora e movida, e seus
componentes ja citados. Além disso, as Figuras 16,17 e 18 mostram 0s estagios de
reducdo de um modelo CVT movido por correia, semelhante ao utilizado pela equipe
TEC- lIha.

Figura 14 — Polia motora, e seus componentes internos.

Fonte: Acervo Equipe TEC — llha Baja

Figura 15 — Polia movida e seus componentes internos.

Fonte: Acervo Equipe TEC — llha Baja
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Figura 16 — CVT na situacéo de maior reducao.

Fonte: (Aaen‘s, 2007).

Figura 17 — CVT na situacéo de relagdo 1:1, pratos com mesmo diametro.

Fonte: (Aaen's, 2007).

Figura 18 — CVT na situacédo de menor reducao.

Fonte: (Aaen‘s, 2007).

Essa abertura suave da CVT faz com que a transferéncia de marchas seja
suave, sem que haja uma diminuicdo na rotagdo do motor, como pode ser visto na
Figura 19, onde a linha A faz referéncia a um cambio modelo CVT, enquanto a linha

B se refere a uma caixa de reducdo de 4 marchas.
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Figura 19 — Comparativo cambio CVT e cambio de 4 marchas.
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Fonte: (Aaen‘s, 2007).

3.1.1.4. Engrenagens

O Tipo de transmissdo amplamente utilizado, especialmente por ser robusto e
de alta eficiéncia. Possuem diferentes formatos, porém as principais caracteristicas
de uma transmisséo por engrenagem sao (Childs, 2004 ;Budynas; Nisbett, 2008;
Melconian, 2000; Norton, 2013):

. Utilizacdo em eixos paralelos, ou ndo paralelos;
. Transmissao de forgcas sem escorregamento;

o Relagao de transmisséo constante;

. Custo de manutencéo reduzido;

o Maior vida util;

o Resisténcia a sobrecargas;

o Bom rendimento, chegando até a 99%.

Entretanto, falar apenas engrenagem € algo muito vago, uma vez que elas
possuem divisbes que se adaptam melhor a necessidade do sistema. Sendo assim,

apresenta-se alguns tipos de engrenagem:
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a) Engrenagens cilindricas de dentes retos (ECDR):

Dentre os modelos de engrenagens, este € 0 mais barato para se fabricar
guando se foca em uma transmissao entre eixos que sejam paralelos entre si, como
pode ser visto na Figura 20. As aplicacdes rotineiras deste tipo de engrenagem séo
as caixas de cambio, autométicas ou manuais, porém também sado utilizadas em
sistemas de transportes de carga, acionamentos de ferramentas elétricas e
maquinarios em geral. Esse modelo de engrenagem pode suportar altos valores de
relacbes, que variam de 1:1 a 6:1 (sendo que podem ser utilizadas em relacbes
maiores, porém o sistema tende a ser menos compacto). Um beneficio da utilizacédo
deste tipo de engrenagem, € o fato de que ela gera apenas forcas radiais, o que facilita
o projeto de seus mancais (Childs, 2004; Budynas; Nisbett, 2008).

Figura 20 — Par de engrenagens cilindricas de dentes retos.

Fonte: (Childs, 2004)

b) Engrenagens cilindricas de dentes helicoidais (E.C.D.H.):

Esse tipo de engrenagem é tipicamente utilizado em servicos pesados que
requerem uma velocidade maior que 3500 RPM, e pode ser encontrada atuando nos
mesmos sistemas que a ECDR Seu nivel de ruido é inferior ao da ECDR, isso
acontece gracas ao fato de que o engrenamento da ECDH acontece de uma maneira
mais suave. Entretanto, esses beneficios encarecem a producdo deste tipo de
engrenagem e também dificultam o projeto dos mancais que sustentam esse tipo de
engrenagem, uma vez que ela possui cargas axiais, radiais e tangenciais. O problema
do carregamento pode ser resolvido ao utilizar duas ECDH em conjunto, formando

assim um sistema que pode ser visto com detalhes na Figura 21. Ao usar essa
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configuracdo, os efeitos de carga sdo anulados. Diferentemente da ECDR esse tipo
de engrenagem pode ser utilizado em eixos ndo paralelos, como pode ser visto na
Figura 21. Por fim, pode-se dizer que 0 aumento em custo no projeto ao escolher esse
sistema de engrenagem, resulta em um projeto mais compacto (Childs, 2004;
Budynas; Nisbett, 2008).

Figura 21 — Exemplos de utilizacéo de engrenagens cilindricas de dentes

helicoidais.

Fonte: (Childs, 2004)

c) Engrenagens conicas de dentes retos (EConDR):

Esse tipo de engrenagem possui dentes em contatos sob uma superficie
cbnica, como pode ser visto na Figura 22. A sua utilizacdo € sua principal
caracteristica, pois permite que eixos ndo paralelos sejam conectados. Além disso,
sua reducdo maxima para que o sistema seja compacto, eficiente e tenha uma vida
atil alta, é de 1:6. Sendo que em relacdes superiores a 1:1,2 esse tipo de engrenagem
passa a ser mais caro que uma engrenagem cilindrica. As engrenagens conicas sao

usualmente encontradas em diferenciais automotivos, bombas e outros
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equipamentos. Além do modelo com dentes retos, existe também as engrenagens
cOnicas de dentes helicoidais, que pode ser encontrada substituindo a EConDR; e
engrenagens conicas espirais, com um destaque para a engrenagem hipéide. Um

exemplo de engrenagem hipdide pode ser visto na Figura 23.

Figura 22 — Engrenagem conica de dentes retos.

Fonte: (ENGRENAGENSAOVENTO, 2019)

Figura 23 — Engrenagem hipdide.

Fonte: (ENGRENAGENS POZELLI, 2024)
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3.2. Definicdo da Reducéo

Para determinar o valor de redugéo a ser utilizado pela caixa de redugéo,
primeiramente, buscou-se obter valores de referéncia do projeto. Como base, utilizou-

se 0 veiculo da temporada de 2019/2020 da equipe TEC - llha.

Com esses dados em maos, procurou-se determinar os limites de forca trativa
disponiveis para cada roda. Dai, adotou-se a hipotese de que os eixos traseiro e
dianteiro possuem uma suspensao independente. Por conta disso, consideracoes
acerca dos torques de rolagem das suspensdes dianteiras e traseiras, e suas
respectivas rigidezes sao descartadas da analise (Gillespie, 1992).

Portanto, as equacdes para o calculo desses valores de for¢ca, para o eixo
dianteiro e para o eixo traseiro sdo definidas pelas equacbes (1) e (2),

respectivamente, comao.

P 7 1)
x»tméx_l_hca.’u
Leg
(o
W
Xdmax 1+hCG 7 (2)
LCG

As incognitas apresentadas nas equacdes (1) e (2) sado determinadas através
do levantamento do posicionamento do centro de gravidade do veiculo, e podem ser

visualizadas na Figura 24.
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Figura 24 — Forcas e dimensfes presentes em um veiculo, em um plano

inclinado.

Fonte: (Gillespie, 1992)

Pode-se perceber que esses valores de forga trativa estdo intrinsicamente
relacionados ao coeficiente de atrito, e isso pode gerar uma grande variagao no valor
determinado. Dessa forma, utiliza-se os dados fornecidos pela Tabela 1, para definir
o valor que deve ser usado, sendo que a escolha dele é baseada no coeficiente de

atrito mais proximo da realidade para o veiculo.

Tabela 1 — Valores de coeficiente de atrito.

Tipo de pista U
Asfalto 0,6 a0,95
Pedra britada 0,5a0,65
Terra seca 0,5a0,70
Terra Umida 0,5a0,60
Areia 0,2a0,30
Neve 0,3a0,35

Fonte: (Leal; Rosa; Nicolazzi, 2012)

Com os valores calculados pelas equacdes (1) e (2), encontra-se 0 primeiro
valor de reducao, que é utilizado como um valor inicial de reducéo. Para isso, utiliza-

se a equacao (3). Essa equacéo é resultante de um diagrama de corpo livre (DCL),
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onde se analisa os torques atuantes na roda, onde inicialmente se imagina um sistema
livre de perdas. A parte do numerador da equacao 3 traz o torque disponivel na roda
do prototipo, escrito como sendo o produto da forca maxima disponivel pelo raio do
pneu; a forca maxima pode ser calculada ou tomada de testes realizados pelas
equipes, desde que as situacdes testadas sejam coerentes com a realidade de
aplicacdo ao projeto que esta sendo desenvolvido. Ja a parte do denominador da
equacgao 3, traz o produto do maior valor de torque disponibilizado pelo motor, pelo
maior valor de reducdo da CVT que esta sendo utilizada. O fruto dessa diviséo entéo,

recebeu para este trabalho o nome de reducdo inicial.

Fax * T

©)

Rinicial = 7 R
motor CVTmax

Como dito anteriormente, a equacao (3) ndo traz informacdes relacionadas a
eficiéncia dos mecanismos envolvidos na transmissao, para realizar esta correcao,
adotou-se o termo e, como sendo a eficiéncia do sistema da caixa de reducdo
combinada com a transmissao CVT. Utilizou-se entdo as equacdes (4) e (5) para
determinar dois valores de reduc¢des para o veiculo, sendo que um € focado em
entregar a maior velocidade final ao carro, enquanto o outro a maior capacidade trativa
(Sah; Farooqui, 2020). Para a relagédo de velocidade apresentada na equacéo 4, o
numerador agora passa a ser considerando a rotacdo do motor, que é dada em RPM,
através da incognita N,,,,. J& no denominador, foi setada a velocidade maxima (Vel;y)

desejada para o protétipo como sendo 45 km/h e a relacdo da CVT que fornece maior

velocidade final ao prot6tipo.

Nypm * Apney - €1+ 3,6

R = 4
P ReyT iy - Velmax - 60 “
Rtrat — Troda (5)

" Tmotor RCVTméx te



44

Os valores de velocidade maxima e de forca trativa maxima foram definidos
como metas de projeto, sendo que para se definir o valor da forca trativa, realizou-se
uma analise inicial a partir de um DCL do veiculo subindo uma rampa, conforme pode
ser visto na Figura 24. A ideia por esse DCL foi avaliar qual seria o valor minimo de
forca trativa que o carro precisaria para subir uma rampa com inclinacdo de 45°. A

partir da analise da Figura 25, obtém-se a equacéo (6).

Figura 25 — Diagrama de corpo livre do veiculo, em um plano inclinado.

Fonte: Proprio autor.

FTrat = FRolagem + FAclive + FAero (6)
3.3. Engrenagens
Como apresentado anteriormente, existem varios tipos de engrenagens, porém

algumas informacdes sdo semelhantes para todos os tipos. Essas informacoes

basicas sdo apresentadas na Figura 26.
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Figura 26 — Nomenclatura para dentes de engrenagens de dentes retos.

Circulo
- Face

= Firc'lll;lr'b

Espessura '
de dente

Folga Raio f B \{‘*\_::\\
de filete / / N
Circulo Circulo
de raiz de folga

Fonte: (Budynas; Nisbett, 2008)

Para se definir uma engrenagem, € necessario determinar as suas informacgodes
basicas, que além do numero de dentes, sdo 0 modulo, angulo de pressao, diametros
primitivo, de topo e de raiz; além do diametro de base. Nesta lista, ainda se tém os

passos diametral e circular, adendo, dedendo e as espessuras do dente e da face.

O modulo (m), definido pela equacédo (7), representa uma relacdo entre o
diametro primitivo (d,) e o nimero de dentes da engrenagem (N) (Budynas; Nisbett,
2008; Norton, 2013). Ele é reciproco do passo diametral (P), definido pela equacao
(8), que € mais utilizado nas normas norte-americanas. Ademais, a Figura 27 ilustra o
significado do passo diametral, onde ressalta-se que o médulo obedece a um

comportamento inverso ao apresentado pela figura.

(7)

(8)
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Figura 27 — Diferentes valores de passo diametral.

Fonte: (Norton, 2013)

O diametro primitivo € o didmetro inicial da engrenagem, onde a partir dele
geralmente os outros diametros sao definidos. Ele pode ser definido a partir de um
namero de dentes determinado inicialmente, juntamente com um valor de médulo. A
partir deste valor, pode-se determinar o diametro de base da engrenagem, que é 0
circulo tangente a linha de pressdo, como pode ser visto na Figura 28. Ela também
traz o angulo de presséo, que é fundamental para determinar os valores de forca
atuantes nos sentidos radial e tangencial da engrenagem (Budynas; Nisbett, 2008;
Norton, 2013). O angulo de pressao também influencia a geometria do dente, e possui

valores padronizados, conforme pode ser visto na Figura 29.
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Figura 28 — Representacao dos diferentes circulos presentes em uma

engrenagem.

__— Circulo de dedendo
i M
II|I }."[‘_ |L~ Circulo primitivo

— Circulo de base

[nvoluta

——— Circulo de adendo

;;\:\<~ b
e \\\\\ »

\ \ = w7 . H 'v
\\‘.]"T.— Circulo primitivo
\
Hl-‘L_ Circulo de base
1, |

|

‘ 1
‘\‘- Circulo 0, L]

de dedendum

Fonte: (Budynas; Nisbett, 2008)

Figura 29 — Diferentes valores de angulo de presséo.

(a) & = 145"

(B} & =207
Fonte: (Norton, 2013)

Para se definir os circulos de adendo (topo), dedendo (raiz) e base de uma
engrenagem, basta conhecer o médulo e o didametro primitivo dela, como definido
pelas equacgdes (9), (10), (11), (12) e (13), respectivamente.

T, =Ty * cos(¢) 9)

deop = dp + (2% a) (20)
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Araiz = dp — (2*b) (12)
beng = 1,25 xm (13)

Dai, conhecido todos esses valores, € possivel determinar as espessuras do
dente e da face da engrenagem, conforme as equacotes (14) e (15). Todavia, para o

valor de largura da face, recomenda-se o valor intermediario da equacéo (15).

2
16
<F< (15)
mT*m mT*m

Com os resultados obtidos das equactes (7) a (15), tem-se a geometria da
engrenagem cilindrica de dentes retos inicialmente definida, na sequéncia, deve-se
verificar se esta consegue suportar os esforcos que serdo submetidos. Para isso,
inicia-se com uma analise de forcas para determinar as forcas tangenciais, radiais e

axiais, presentes.

3.3.1. Cilindricas de Dentes Retos

Para uma analise de forcas e tensdes atuantes na engrenagem cilindrica de
dentes retos, precisa-se determinar o valor da forga que a engrenagem vai transmitir
Feng. Essa forga é idéntica em modulo, tanto para a coroa quanto para o pinhdo. Para
a engrenagem cilindrica de dentes retos, pode-se analisar um DCL como o
apresentado na Figura 30, em que a equacao para determinar o valor de F;, forca
tangencial, é definida pela equacéo (16) e F., forca radial, pela equacéo (18); baseada
na poténcia que é sendo transmitida pela engrenagem.
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Figura 30 — DCL simplificado de uma engrenagem cilindrica de dentes retos.

Fonte: (Budynas; Nisbett, 2008)

_ _ 60000-H
£ t_n-dp-n (16)
Feng = m (17)
F. = Fong - sen(¢) (18)

Os valores determinados para as forcas tangenciais e radiais sdo utilizados
posteriormente. Até aqui, 0 que interessa é a forca tangencial, pois é ela que esta
produzindo um momento na engrenagem (Budynas; Nisbett, 2008; Norton, 2013).

Com o valor da for¢ca tangencial calculado, pode-se calcular as tensdes
atuantes na engrenagem e, para isso, escolheu-se as equacdes de tensfes da
metodologia AGMA, que séo definidas pelas equacdes (19) e (20), onde a primeira
equacao define o valor de tensdo atuante no dente da engrenagem, enquanto a
segunda busca determinar a resisténcia ao crateramento do dente da engrenagem.

1 KH'KB
o= We Koty Ks Ty, (19)
zo Wk, K, - K- 2R
o = KK K. H
¢ =4p (WerRor Ry Rs 37 (20)

Por outro lado, para determinacdo dos valores das tensfes admissiveis, a
AGMA recomenda a utilizacdo de informacgdes provenientes de graficos e tabelas, e
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de equacdes para correcdo desses valores. Os graficos apresentados para
determinacdo dos valores das tensdes de flexdo e de contato admissiveis sao
apresentados respectivamente nas Figuras 31 e 32. Manipulando as Equaces (21) e
(22), pode-se encontrar os fatores de seguranca para cada caso, onde ozp = S;, €,

Oyp =SC .

Figura 31 — Tensao de flexdo admissivel para acos endurecidos por completo.

NE I\J\etallurgical and IqUEI“W' i
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Brinell hardness, Hg

Fonte: (AGMA STANDARD, 2004)

Figura 32 — Tenséo de contato admissivel para acos endurecidos por

completo.
o
E
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Fonte: (AGMA STANDARD, 2004)
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St Yn
OTotal = § Y, - Yy (21)
_ Sc _ZN Ly
OcrTotal = E W (22)

Vale ressaltar que as hipoteses validas para utilizacdo das equacles
apresentadas até aqui e que séo apresentadas para o calculo das tensfes de flexao
e de contato, sdo (Budynas; Nisbett, 2008):

° Carregamento unidirecional;
. 10 milhdes de ciclos de tensao;

. 99% de confiabilidade.

3.3.2. Conicas de Dentes Retos

Para analisar as forcas e tensfes atuantes em uma engrenagem coénica de
dentes retos, € necessario inicialmente entender que esta possui algumas
informacBes adicionais que precisam ser determinadas para que se tenha a sua
geometria. Algumas das informacdes de geometria apresentadas para a engrenagem
cilindrica de dentes retos ainda sdo validas, porém € necessario acrescentar as
particularidades da geometria de uma engrenagem conica de dentes retos. A Figura
33 mostra todos os parametros geométricos de uma engrenagem coénica de dentes
retos e, para melhor visualizagéo destes parametros, a Tabela 2 traz a descricao da
incégnita e como essa deve ser calculada, quando necessario.



Figura 33 — Parametros geométricos de uma engrenagem conica de dentes
retos.

de,
dp,

dep

@‘v

Fonte: (Provenza, 1991)

Tabela 2 — Informac¢fes complementares da Figura 33 (continua).

Descricéo Incégnita
Numero de dentes Z
Z
NUmero de dentes da roda ideal Z; =
cos(6)
Z
. 7 =
Numero de dentes da roda plana P = sen(d)
Diametro primitivo d,=m-Z

Diametro primitivo interno

dp, =d, —2-1-sen(6)

Diametro externo

de =dp+2-a-cos(6)

Modulo m
Passo circular P=m-'m
Adendo =m
Dedendo b=1,167-m
Altura total do dente h=a+b
Folga no pé do dente eng = 0,167 -m
Angulo de inclinacio dos eixos Y
_1 sen(y)
Semi - angulo do cone primitivo tan=(0) = T——
o + cos(y)

Semi - angulo do cone externo

d=5+¢
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Tabela 2 — Informag¢fes complementares da Figura 33 (concluséo).

Descricao Incégnita
Semi - angulo do cone interno E=6—1¢
Semi - angulo do cone o =90°—§
complementar
~ . m
Angulo da cabeca do dente tan~'(¢") = r
- b
Angulo do pé do dente tan~'(¥) = 7
Geratriz orimit 4y
eratriz primiava g = m
. dp
Geratriz do cone complementar RI = 7 cos ()
_ l
Geratriz do dente J=—
cos(¢)
Comprimento do dente l= %
f =RI—RI-cos (B)

Flecha do dente

Sc =2 Rl -sen(f)

Espessura cordal do dente
Distancia do vértice ao dente _
(superior) V'="(g-1-cos(®)
Distancia do veértice ao dente E =g cos(d)
(inferior) g
Z
Relacéo de transmisséo Q= Z—l
2
o 90°
Angulo do dente p= Z
i
Fonte: (Norton, 2013; Provenza, 1991)

Com a geometria inicialmente definida, € possivel agora determinar as forcas
que atuam neste tipo de engrenagem. Quando se esta lidando com uma engrenagem
cOnica, € preciso lembrar que a componente de forca axial agora esta presente,
portanto, trés forcas distintas devem ser calculadas. Para melhor visualizacdo dessas
forcas, a Figura 34 mostra um DCL de uma engrenagem conica de dentes retos.
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Figura 34 — Representacao de um DCL de uma engrenagem conica de dentes
retos.

Fonte: (Budynas; Nisbett, 2008)

Portanto, analisando-se a Figura 34, tem-se as equacoes (23), (24) e (25) que
definem as forcas tangenciais, radiais e axiais que agem na engrenagem coénica de
dentes retos, sendo que r,, é o raio primitivo no ponto médio do dente da engrenagem, e o
angulo y é equivalente ao angulo & apresentado na Figura 33 e Tabela 2.

T
We=— (23)
W, =W, - tan(¢) - cos(y) (24)

W, = W; - tan(¢) - sen(y) (25)

Determinado o valor dessas for¢as que atuam na engrenagem conica de dentes
retos, pode-se calcular as tensfes atuantes. Segundo a norma AGMA, neste caso,
tem-se também as tensdes de flexdo e de contato, que séo determinadas pelas

equacoes (26) e (27):
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_1000'Wt.KA'KV.YX'KHﬁ

Of = b Mt Yﬂ}{] (26)

7143
oy =2 [M'KA'KV'KH 'ZX'ZXC]l/Z 27
*“b-d, 7, g (27)

Todavia, para a definicdo do fator de seguranca para cada um dos casos de
tensdo, é necessario utilizar os graficos apresentados nas Figuras 35 e 36, juntamente
com as equacdes (28) e (29).

Figura 35 - Tenséo de flexdo admissivel para acos endurecidos por completo.
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Fonte: (Budynas; Nisbett, 2008)

Figura 36 - Tensédo de contato admissivel para acos endurecidos por

completo.
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Fonte: (Budynas; Nisbett, 2008)
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Gon = OFtim * Ynr
FP Sp-Kg Yy (28)
Oy Lne Zw (29)

THP =T Ky - Z,
3.4. Eixos

Os eixos séo elemento girantes, responsaveis pela transmissao de rotacédo de
uma posicao a outra. Usualmente, tem-se o0 acoplamento de engrenagens e polias
neste eixo, que neste caso, ganha também a funcdo de apoiar esses elementos de
transmissdo de movimento. Dois exemplos comuns que se tem de eixo em NOSsO
cotidiano, estéo dentro de nosso carro. O primeiro, € o eixo de manivelas de um motor
a combustéo, eixo este que trabalha em conjunto com a biela e o pistdo do motor,
para gerar um movimento que é transmitido a um volante de inércia. O segundo
exemplo, é o eixo piloto (arvore primaria), que é o eixo dentro da caixa de marchas,
gue recebe o movimento gerado pelo motor por meio da embreagem.

Quando falamos de eixo, deve-se lembrar que este esta sujeito a tensbes de
flexdo e de cisalhamento, como também possui outro modo de falha, que € a falha por
fadiga.

A falha por fadiga pode ser entendida como sendo a aplicagdo de cargas
dindmicas, por um determinado tempo, que resulta na falha catastrofica do material,
mesmo que ele tenha sido projetado levando em conta um dimensionamento correto
da aplicacdo de cargas estaticas. Ou seja, o material tende a falhar mesmo
trabalhando com tensdes abaixo de seus limites de escoamento e consequentemente
de ruptura.

Quando se fala de eixos, tem-se principalmente a presenca de tensfes
dindmicas que variam ao longo do tempo, fazendo com que hora uma por¢éo do eixo
se encontre sendo tracionada, e na outra sendo comprimida. Além desse caso,
existem outros tipos de tensdes variaveis ao longo do tempo como apresentado na
Figura 37.

Figura 37 — Tipos de tenséo variantes no tempo.

T tensao

tensao +
/\ /\ tempo NA/

\/ \/ tempo
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+ tensao

tempo

Fonte: (Norton, 2013)
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Isto posto, portanto, deve ser ressaltado a importancia de se levar em
consideracao esses tipos de carga ao dimensionar um eixo girante, e para realizar
esse dimensionamento, deve-se utilizar de tensdes diferentes das usadas
anteriormente, uma vez que € necessario realizar a correcdo das correlacdes
levantadas durante os estudos relacionados a fadiga, uma vez que os corpos de prova
possuem propriedades geométricas completamente distintas do eixo que sera
dimensionado.

Para os dimensionamentos dos eixos contidos neste trabalho, considerou-se a
equacao (30) (Norton, 2013), juntamente com a disposi¢cdo de rolamentos préprios
para cargas axiais proximos a presenca de engrenagens conicas de dentes retos, a
fim de diminuir a presenca de carga axial em todo o eixo. Na equacao apresentada, 0
autor traz como S,; sendo a ultima resisténcia a tragdo, ou seja a tenséo de ruptura do
material.

W[

{32 N J(Kf My)* + 0,75 (Kps - T,)" J(Kfm M)’ + 0,75 (Kpgm * ) )
. = . +
elxo

T S¢ Sut } (30)

Sendo que o valor determinado pela equacéo (30), foi tomado como valor
minimo de diametro do eixo, para outros calculos de fatores de correcao.

3.4.1. Fatores de concentragdo de tensdo

Os fatores de correcdo apresentados na equacdo (30) sdo apresentados na
Tabela 3.

Tabela 3 — Fatores de correcdo para equacgéao 30.

Incégnita Descricéo
K¢ Fator de concentracao de
tensdo na fadiga

Ky, Fator de concentracao de
tensdo na fadiga para a
tenséo media
K. Fator de concentragéo de

tensdo cisalhante na fadiga
Kr Fator de concentragéo de
tensdo na fadiga para a
tenséo cisalhante média
Fonte: (Norton, 2013)
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Onde, pode-se determinar os fatores a partir da equacao (31) e consulta aos
gréaficos da Figura 38.

Kr=1+q(K;—1) (31)

Figura 38 — Graficos de apoios para calculo do fator K,

Fonte: (Norton, 2013) — Apéndices C — Fatores de concentracdo de tensao.

Diferentemente, para o célculo do valor da sensibilidade ao entalhe q, utiliza-se
a equacao (32), onde o raio do entalhe deve ser colocado em polegadas juntamente
com as informacdes da Figura 39, considerando aco.

1

q=—"F—
1+ v @Neuber (32)
VTent



Figura 39 — Valores de +/a, para acos, a partir do valor de S,,;.

s, (ksi) Va (in**)
50 0,130
55 0,118
60 0,108
70 0,003
80 0,080
90 0,070
100 0,062
110 0,055
120 0,049
130 0,044
140 0,039
160 0,031
180 0,024
200 0,018
270 0,013
240 0,009

Fonte: (Norton, 2013)

3.4.2. Tensoes de fadiga
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Como descrito anteriormente, o material exposto a carregamentos dinamicos
geralmente acaba tendo a sua falha catastréfica com valores de tensdes muito abaixo
do esperado. Por conta disso, é preciso calcular os valores de tensfes atuantes
guando se pensa em fadiga, e assim, € preciso considerar varios fatores de correcéo,

conforme mostra a equacéao (33), que sao discutidos na sequéncia.

Sk =Ko Kp Kc Ky Ke - Sp

3.4.2.1. Fatores de corregdo e resisténcia a fadiga corrigida

(33)

Como o ensaio de fadiga utiliza um corpo de prova com dimensfes muito
especificas, juntamente com um caso especifico, € necessario realizar a correcao do
valor de tensdo de ruptura para um material em fadiga. O corpo de prova possui

dimensodes e detalhamento, conforme a figura 40.
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Figura 40 — Exemplo de corpo de prova padrao teste de fadiga — ASTM E606.

Y X 1 CHAMEER

f.33

Fonte: (Carrion; Shamsaei , 2016)

A primeira determinacao a ser feira € com relacdo ao valor da tenséo de ruptura
do material. Esse valor corrigido pode ser definido apenas conhecendo o valor de
tensao de ruptura do material, proveniente de um ensaio de tracao, por exemplo. Seus
possiveis valores sdo apresentados na equacao (34).

{0,55,” S, < 1400MPa
SF =

(34)
700MPa S, > 1400MPa

O proximo fator a ser determinado, faz referéncia ao tipo de carregamento que
eixo vai estar exposto. No ensaio de fadiga como o corpo de prova € solicitado por
esforcos de flexdo, o restante deve ser ajustado, conforme a equacéo (35).

1 para flexao
0,7 para forca normal
K, = 0,577 para torgao (35)
1 para torgao pura
1 para tensbes combinadas

O préximo fator de corregédo é relacionado ao didametro do eixo. O teste de
fadiga estuda a fratura que acontece no centro do corpo de prova, onde seu diametro
é reduzido. Sendo que para valores menores que a referéncia de 7,62mm (0,3 pol),

utiliza-se o valor de 1 para esse fator de correcdo, conforme pode ser visto ha equacao
(36).



Kb = 1
K, = 0,869 - djy, %7

K, =
"7 Ky = 1,189 - dyiy, 0”7

deixo < 0,3 pol(7,62 mm)
0,3 pol < dgjxo < 10 pol

7,62mm < dgipo < 250 mm
K, =06 deixo > 10 pol,ou, d,iy, > 250 mm
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(36)

O proximo valor a ser corrigido, é relacionado ao acabamento superficial do
eixo, uma vez que a norma expressa que o corpo de prova deve ter o melhor
acabamento, ou seja, um polimento espelhado. Esse processo de polimento serve
para eliminar qualquer descontinuidade superficial no eixo, que venha a existir apos
um processo de usinagem, por exemplo. O fator de correcdo para esse caso, pode
ser calculado da equacédo (37) ou definido a partir das informacfes mostradas na
Figura 41 e do grafico da Figura 42. Caso o valor calculado seja maior que 1, deve-se
adotar esse fator de corre¢do como sendo 1.

K.=A4- (Sut)b

Figura 41 — Informacfes complementares para a equacéao 33.

Para 5, em MPa, use

Para 5, em kpsi (ndo em psi), use

Acabamento superficial L) b A b
Retificado 1,58 -0,085 1,34 -0,085
Usinado ou estirado a frio 451 -0,265 2.7 -0,265
Laminado a quente 577 -0,718 14,4 -0,718
Forjado 272 -0,995 399 -0,995

Fonte: (Norton, 2013)

(37)
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Figura 42 — Grafico para determinacao do valor de K,.
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Fonte: (Norton, 2013)

E importante lembrar que devido a bateria de ensaios que foram realizados
para determinacao dos valores da tenséo corrigida a fadiga, tem-se um erro estatistico
associado a esses valores, e por conta disso, deve-se definir qual o intervalo de
confianga se quer adotar para o dimensionamento do eixo. Para que essa dispersao
seja considerada, tem-se o fator de correcdo de confiabilidade, que é apresentado na
Figura 43.

Figura 43 — Valores de K, com base no intervalo de confianca desejado.

Conflabilidade % Ceont
50 1,000
80 0,897
95 0,868
99 0,814
99,9 0,753
99 99 0,702
99,999 0,659
99,9999 0,620

Fonte: (Norton, 2013)
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Outra condicdo importante que precisa de correcdo, € a temperatura de
trabalho do eixo (T..,). Tal correcdo € necessaria para eixos que trabalhem em
temperaturas superiores a 450°C e inferiores ou iguais a 550°C; sendo a equacéao (38)
empregada para determinacao do valor deste fator de correcao.

- { Ke=1 Topy < 450°C (38)
¢ 1K, =1—10,0058 (T —450) 450°C < Ty, < 550°C

Existe ainda o fator de correcao para o ambiente, que é utilizado para corrigir o
meio de aplicacdo do material. Como o0 eixo a ser determinado ndo operard em
ambiente hostil, esse fator de corre¢ao nao foi usado.

Deve ser destacado, que além de todas as consideracdes empregadas até
aqgui, que por se tratar de um eixo de caixa de reducéo, a vida util deste foi definida de
no minimo 108 ciclos, o que o caracteriza como um material de alta vida de fadiga.

3.4.3. Estriado

No mercado existem varios elementos e maneiras de se fixar os elementos de
transmissdo de poténcia ao eixo. Ha a opc¢édo de realizar a usinagem de um tarugo
chegando ao produto final de eixo e embreagem em apenas uma Unica peca, caso 0
material utilizado seja 0 mesmo. Como, também ha a possibilidade de se realizar uma
fixacdo da engrenagem no eixo por meio de solda, um método ndo aconselhavel, uma
vez que o processo de soldagem pode comprometer a vida Gtil do material.

Entretanto, quando se considera eixos de transmissdao em caixas de
engrenagens, € extremamente rotineiro o emprego de dois tipos de elementos de
fixacdo das engrenagens e acoplamentos ao eixo. Sao eles a chaveta; que pode ser
de diversos modelos, e também as estrias, que sdo habitualmente chamadas de
estriados.

Para o desenvolvimento desse trabalho, focou-se no estudo do comportamento
de uma ligacédo eixo-engrenagens atraves da utilizacdo de estrias. Segundo Norton
(2013, p. 603) as “estrias sado essencialmente “chavetas construidas nos eixos”,
formadas pelo contorno externo do eixo e pelo contorno interno do cubo com formas

semelhantes a dentes”, uma exemplificagéo € mostrada na Figura 44.
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Figura 44 — Perfil de estrias, segundo norma DIN 5480 Parte 1.
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Fonte: (DIN, 1991)

A fim de se estabelecer uma padronizacéo no desenvolvimento dos célculos de
geométricos da estria, utilizou-se a norma DIN 5480 como referéncia.

Entretanto, apenas o estudo da geometria, ndo é o bastante para definir se a
estria e as consideragfes levantadas para sua geometria estdo corretas. Com as
informacBes geométricas calculadas, € necessario analisar agora as tensdes
atuantes, e para isso, baseou-se na constatacdo apresentada por Norton (2013,
p.604), de que em um eixo estriado, apenas 25% dos dentes estdo em contato. Ou
seja, durante a rotacdo de um eixo, considera-se que toda a carga atuante na sessao
estriada, deve ser suportada apenas por um quarto da secdo transversal da area
estriada.

Para estes calculos, parte-se da equacéo (39), sendo que os célculos terminam
na equacédo (41), sendo que o resultado deve ser comparado com as tensdes de
escoamento do material adequadas para o caso do esfor¢o aplicado. Onde é facilitada

a visao das incognitas através da Figura 45.
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Figura 45 — Representacao das incognitas utilizadas nas equacdes das
estrias.

(de medida)

,.-? f circulo primitivo
/ y P

52 vazado

Fonte: (Norton, 2013)

I - dg,estria ’ (1 - dgestria/d;l‘,estria) (39)
estr. = dz
p,estria
A o m: dp,estria “lestr. (40)
cisestria = 2
4 * F tri 16 . T tri
Tostria = estria _ estria (41)

Acisestria T dzz;,estria “lestr.
3.5. Rolamentos

Os rolamentos sé&o os pontos de apoio de um eixo, em que a sua parte interna
gue fica em contato com o eixo roda livremente, enquanto a parte externa deve estar
fixada, seja em um mancal préprio para o rolamento, ou em algum tipo de suporte
desenvolvido para servir como um mancal. Essa funcéo de giro livre do anel interno,
se deve ao fato de que o rolamento é uma juncéo de elementos, sendo alguns deles
o anel interno, anel externo, gaiola, e as esferas, ou roletes. Cada anel possui uma
pista de rolagem, onde o elemento rolante pode deslizar livremente, fazendo com que
ndo haja a transferéncia de rotacdo do anel interno para o anel externo. Uma

exemplificacdo pode é mostrada na Figura 46.
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Figura 46 — Partes de um rolamento.

8  '._:
Veda/<;éo / Elemento!rolantes / Anel interno /

Anel externo Gaiola Vedagao

Fonte: (SKF, 2023)

O tipo de rolamento é definido através do tipo de carregamento que o0 eixo &
solicitado. O mais comum, é o rolamento de esferas, similar ao apresentado na Figura
45, que € utilizado quando o eixo ndo sofre carregamentos axiais. Outros exemplos

de rolamentos podem ser vistos na Figura 47.

Figura 47 — Exemplos de rolamentos comerciais.

Rolamentos Rolamentos de
Rolamentos  Fix0s de Uma Uma Carreira
Rolamentos Rolamentos de Esferas de Carreirade  de Esferas de  Rolamentos de
Magneto ~ Rolamentos  p0compensa- Quatro Pontos Esferas Contato Angular Duas Carreiras

Combinados  ggres de Esferas de Contato de Esferas de
o Contato Angular

Rolamentos Axiais Rolamentos Axiais Rolamentos Rolamentos de Rolamentos Rolamentos Rolamentos
Autocompensado- de Esferas de Axiais de Rolos Conicos de Agulha de Rolos Autocompensa-
res de Rolos Escora Dupla Esferas de —

Cilindricos  dores de Rolos
Escora Simples —

Fonte: (NSK, 2013)

7

Pela variacdo de rolamentos disponiveis, €& necessario realizar o

dimensionamento correto, uma vez que cada tipo de rolamento possui propriedades
gue o tornam melhores ou piores para o tipo de uso. Idealmente, uma consulta ao
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catadlogo do fornecedor € necessaria, para que se possa pegar as informacdes
técnicas dos rolamentos, de modo a permitir o calculo de todos os seus fatores. Como
por exemplo, um dos fatores que cada fabricante utiliza, € o que diz respeito o fator
de confiabilidade, em que cada fornecedor pode colocar valores diferentes.

Para o calculo da carga basica do rolamento, utilizou-se a equacéao (42).

L
Creq = Pror Koo - (K—)OSS (42)

crol ’ Ly

Onde o valor da carga equivalente (P) pode ser determinado pela equacéo (43).

Peot =X Ve "B +YF, (43)

O célculo da carga equivalente é utilizado para levar em consideracao as forcas
axiais que podem estar atuando no rolamento, onde as forcas que atuam no rolamento
sdo multiplicadas pelos coeficientes X e Y, que sdo os coeficientes de carga radial e
axial, respectivamente. Os valores destes coeficientes podem ser encontrados em
tabelas fornecidas pelos fabricantes de rolamentos. Além disso, a depender do
modulo desse esforco, o seu valor pode ser descartado, desde que a inequacgao
apresentada em (44) seja verdadeira, resultando assim que o valorde X =1eY = 0.

O valor de e dessa equacao, é definido por tabelas de fabricantes de rolamentos.

Fa rol
ol _, (44)
Vior* Fr,rol rol

Com os valores de carga béasica do rolamento calculado, pode se definir o
melhor rolamento a ser utilizado, comparando o valor obtido com as tabelas dos

fabricantes.
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4. ANALISE TEORICA E RESULTADOS OBTIDOS

A primeira parte do trabalho, foi a coleta de informacdes para utilizacdo nos
calculos que serdo apresentados. Como ja destacado, utilizou-se os dados do veiculo
utilizado pela equipe TEC-llha Baja, nas competi¢cdes dos anos de 2019 e 2020. Sendo
assim, os primeiros dados a ser apresentados sao as constantes dimensionais do
prototipo, utilizadas para os célculos das forgas trativas, da distribuicdo de massa, por
exemplo. Esses valores foram determinados através de um teste de aquisicdo do
centro de gravidade do veiculo, que remete a Figura 24. Os dados encontrados podem

ser visualizados na Tabela 4.

Tabela 4 — Valores obtidos no teste de obtencédo do Centro de Gravidade.

Defini¢cao Valor Unidade
Entre Eixos 1,42 m
Massa sem piloto 195,5 kg
Peso sem piloto 1917,9 N
Menor massa do piloto 42 kg
Maior massa do piloto 109 kg
Menor peso do piloto 412,0 N
Maior peso do piloto 1069,3 N
Peso maximo do carro 2987,1 N
Peso minimo do carro 2329,9 N
Peso médio do carro 2658,5 N
Diametro Externo do Pneu 533,4 mm
Raio Estatico do Pneu 250,7 mm
Raio Dinamico do Pneu 255,7 mm
Distancia horizontal CG-Eixo Dianteiro, peso médio do piloto 0,88 m
Distancia horizontal CG-Eixo Traseiro, peso médio do piloto 0,54 m
Distancia Vertical Solo-CG, peso médio do piloto 0,57 m
Distribuicdo de Carga Traseira 61,79%
Distribuigdo de Carga Dianteira 38,21%

Fonte: Préprio autor.

Em paralelo, foi necesséario também definir os valores de forcas de resisténcia
ao movimento do veiculo. Para este calculo, utilizou-se o teste de Coast Down, que é

estabelecido na norma ABNT NBR 10312. Com este calculo, é possivel determinar as
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forcas resistivas estaticas e dinamicas que atuam no veiculo. A equacdo da curva

pode ser visualizada na equacéo (45), e seu comportamento € visualizado na Figura
48.

y =0,5672-x%46-10"13 - x + 209,41 (45)

Figura 48 — Curva apresentada pelo teste de Coast Down.
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Fonte: Préprio autor.

Como na equacéo (45), o termo multiplicador do coeficiente de ordem 1, é um
namero muito pequeno, supds-se que o resultado dessa multiplicacdo tende a ser
proximo de zero, e por conta disso, a equac¢do da curva apresentada na Figura 47

passa a ser conforme a equagao (46).

y = 0,5672 - x2 + 209,41 (46)

Com as informagdes técnicas do veiculo definidas, sdo apresentadas na
sequéncia as informacdes relacionadas ao motor utilizado pela equipe. O fornecedor
oferece uma curva de torque do motor em funcdo de sua velocidade angular, como
mostrada na Figura 49; entretanto para melhorar os calculos, propds-se uma
interpolagdo dos dados, conforme a Figura 50, de maneira a ser possivel visualizar o
comportamento do motor durante as rotacbes usualmente obtidas em testes e

competicoes.
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Figura 49 — Curva de torque por velocidade, fornecida pelo fabricante do
motor.
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Figura 50 — Curva interpolada de torque pela velocidade.
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Fonte: Préprio autor.

Dessa forma, obtém-se a equacéo (47), que traduz o comportamento do torque
do motor em funcdo de sua rotacdo. Aléem disso, essa equacédo traz o fator de

conversao da unidade de medida inglesa, para a unidade de medida no SlI.

y=(2-10"10-x3 —3-1076-x2 + 0,0116x + 0,7874) - 1,3558 (47)
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Com todas essas informacdes, definiu-se as forgas trativas maximas para cada
eixo, através do uso das equacdes (1) e (2), para diversos coeficientes de atrito, onde
os valores obtidos s&o apresentados na Tabela 5.

Tabela 5 — Valores de forca trativa maxima para cada eixo, para diversos

coeficientes de atrito.

Coeficiente Atrito Forga Trativa Maxima, Forga Trativa Maxima,
traseira: dianteira:

Umedio = 0,65 1451,25 522,27
Hasfaltop:, = 0,60 1303,60 489,97
Hasfaltopg, = 0,95 2542,52 696,16
Uterrasecamiy = 0,50 1030,90 422,11
Hterrasecamay = 0,70 1607,29 553,54
Kterraimida = 0,60 1303,60 489,97

Fonte: Préprio autor.

Considerou-se valores distintos inicialmente, para que fosse possivel definir os
valores de reducdes iniciais para cada tipo de situacéo. Isso foi feito de modo a permitir
a definicdo da reducéo adequada, tendo em vista que os valores de coeficiente de
atrito foram obtidos através de referéncias bibliograficas, e, portanto, seus valores
podem flutuar livremente dentro do alcance estabelecido, uma vez que as
competices em que a equipe participa sdo dinamicas e o solo pode sofrer variacbes
devido a mudancas meteoroldgicas, ou até mesmo, criacdo de obstaculos por parte
dos idealizadores da competicdo. Portanto, com os valores obtidos da Tabela 5,
calculou-se as relag@es iniciais, conforme a equacao 3, onde adotou-se as constantes
apresentadas na tabela 6 e se determinou os valores iniciais de reducdo para cada

eixo mostrados na Tabela 7.

Tabela 6 — Constantes para o célculo das reduc¢des iniciais

Incégnita Valor Unidade
Tmotor 19,229 N.m
Revrmax 3,38 -
r 0,256 m
Fonte: Préprio autor.
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Tabela 7 — Valores iniciais de reducao, para cada eixo.

Forga Trativa
Maxima, traseira:

Forga Trativa

. . . Relacdo Dianteira:
Maxima, dianteira: ¢

Relagdo Traseira:

1451,25 5,71 522,27 2,05
1303,60 5,13 489,97 1,93
2542,52 10,00 696,16 2,74
1030,90 4,06 422,11 1,66
1607,29 6,32 553,54 2,18
1303,60 5,13 489,97 1,93

Fonte: Proprio autor.

E importante destacar que os valores obtidos sdo considerados valores iniciais,
sendo que com o estabelecimento de algumas metas, pode-se definir a reducgéo a ser
utilizada.

Dai, outra tomada de decisdo com relacdo as reducles, baseadas na
velocidade maxima e na forca trativa, de acordo com as equacdes (4) e (5),

respectivamente, conduzem aos valores apresentados na Tabela 8.

Tabela 8 — Valores de reducéo, por tipo de aplicacao.

Tipo Relacdo Valor
RVelocidade 6,36
Rtorque 11,57

Fonte: Préprio autor.

Como resultados dessas informacdes, portanto, definiu-se a reducdo a ser
utilizada, como sendo igual a 9,67. De maneira a garantir essa reducéo, optou-se pela
utilizacao de engrenagens cilindricas de dentes retos, com dois estagios de reducéo,
para a reducdo no eixo traseiro. J& para o eixo dianteiro, optou-se pela combinacao
de engrenagens cilindricas de dentes retos em conjunto com engrenagens cénicas de
dentes retos.

Na sequéncia, sdo feitas algumas consideracfes que foram estudadas e

fundamentaram as escolhas e valores empregados:

a) Redugéo da CVT utilizada para calculos € um valor teérico, sendo que o
resultado medido durante os testes da equipe, forneceram valores muito abaixo

deste valor, sendo que sua faixa de maior reducgdao fica entre 2,1 a 2,4,
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b) N&o colocar a mesma reducédo da traseira na dianteira, pelo fato de que
um dos motivos de desclassificacdo das competicdes Baja SAE nas provas

relacionadas a tracéo, € o deslize da roda tracionada.

Com a informacdo da reducdo a ser utilizada, pode-se comecar entdo 0s
calculos relacionados ao dimensionamento das engrenagens que sao utilizadas neste
trabalho.

Como material, escolheu-se o aco ABNT 8620, devido a suas 6timas
propriedades mecéanicas e aplicabilidade para este tipo de uso, pelo fato de se tratar
de um aco que pode ser tratado termicamente para que se tenha uma melhor
resisténcia superficial e mesmo assim deixando o seu nucleo tenaz; e também, o
histérico de utilizacdo de material da equipe, onde este tipo de material ja vem sendo
utilizado com sucesso em projetos de caixas de reducdes anteriores.

Estabeleceu-se ainda uma caixa de reducdo de dois estagios, optou-se por
realizar o primeiro estagio com reducao fixa de 3,06 e o segundo estagio com reducao
de 3,16, resultando assim em uma reducéo total para o eixo traseiro de 9,67.

Com esse valor de reducdo para o primeiro par de engrenagens, e com as
equacles (7) a (22), fez-se o dimensionamento do primeiro par de engrenagens,

conforme os dados apresentados na Tabela 9.

Tabela 9 — Valores geométricos para o primeiro par de engrenagens.

Pinhdo Coroa

Numero de Dentes 16 40 -
Diametro primitivo 40 127,5 mm
Passo diametral 10,16 10,16  dentes/pol
Passo circular 7,85 7,85 mm
Adendo 2,5 2,5 mm
Dedendo 3,125 3,125 mm
Espessura do dente 3,93 3,93 mm
Folga 0,625 0,625 mm
Diametro topo 45 132,5 mm
Diametro raiz 33,75 121,25 mm
Espessura da face 20 20 mm

Fonte: Préprio autor.
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Com essas informacdes, chegou-se entdo aos calculos de tensdes e
constantes para o par de engrenagens (primeiro pinhdo e coroa), conforme as

equacoes (19) e (20), apresentadas nas Tabelas 10 e 11.

Tabela 10 — Valores de tensGes e constantes do primeiro pinh&o.

Flexao Crateramento
W, 296721 N %6 191,00  VMPa
K, 150 - W& 296721 N
K, 129 - K, 1,50 -
K 100 - K, 1,29 -
beng 20,00 mm K; 1,01 -
Me 250 mm Koo 1417 -
Ki 117 - dwi 4000 mm
K 400 - Zr 1,00 -
Y 027 - b 2000 mm
Oriex 49990 " L1 014 -
Ocrat 1473,22 MPa

Fonte: Préprio autor.
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Tabela 11 — Valores de tenséo e constantes da primeira coroa.

Flexdo Crateramento
W, 296721 N ZE 191,00 VMPa
kK, 150 - W 296721 N
Ky 1,51 - K, 1,50 -
K 1,02 - Ky 1,51 -
beng 20,00 mm K 1,02 -
M 550 mm Kb 117 ;
Ky 1,17 _dwi 13750 mm
Ke 100 - Zr 100 ;
Y] 0,40 - b 20,00 mm
Orlex 403,18 MPa 2! 0,14 ]
Ocrat  ggg 33 MPa

Fonte: Proprio autor.

Como valor de dureza superficial maxima do aco SAE 8620, considerou-se o
valor de 62 HRc, valor que pode ser atingido apos tratamentos superficiais de
cementacdo (GGD METALS, 2024).

Assim, empregando-se as equactes (21) e (22), chegou-se aos seguintes

fatores de seguranca para o primeiro par de engrenagens, conforme a tabela 12.

Tabela 12 — Fatores de seguranca para primeiro par de engrenagens.

Pinhéao Coroa
MP MP
(o} a O
Flex 499,90 Flex 40318 a
MP MP
o a 0,
Flex,adm 596,66 Flex,adm 506,68 a
FSFlexﬁo 1,19 - FSFlexﬁo 1,26 -
1473,2 MP
o MPa o
Crat 2 Crat 896,33 a
1895,0 1586,6 MP
UCrat,adm MPa GCrat,adm
8 0 a
FSDesgaste 1,29 - FSDesgaste 1,88 -

Fonte: Préprio autor.
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Apo6s definido o primeiro par de engrenagens, de maneira igual, definiu-se o
segundo par de engrenagens, conforme os dados apresentados na Tabela 13; e os
valores de tensdes e constantes para o segundo par de engrenagens (segundo pinh&o

e coroa), apresentadas nas Tabelas 14 e 15.

Tabela 13 — Valores geométricos para o segundo par de engrenagens.

Pinh3do Coroa

Numero de Dentes 19 58 -
Didmetro primitivo 66,50 203,00 mm
Passo diametral 7,26 7,26 dentes/pol
Passo circular 11,00 11,00 mm
Adendo 3,50 3,50 mm
Dedendo 4,38 4,38 mm
Espessura do dente 5,50 5,50 mm
Folga 0,88 0,88 mm
Diametro topo 73,50 210,00 mm
Diametro raiz 57,75 194,25 mm
Espessura da face 30,00 30,00 mm

Fonte: Proprio autor.

Tabela 14 — Valores de tensdes e constantes do segundo pinhao.

Flexdo Crateramento
W, 540684 N ZE 191,00  iPa
K, 150 - ™ 540684 N
kK, 121 - K, 150 ]
Ks 105 - K, 121 ;
beng 30,00 mm Ky 1,05 ]
M 350 mm Kb 117 ]
Ko 117 . dw1i gg50 mm
Ke 110 - Zr 100 ]
Y 027 - b 3000 mm
OFlex 46689 MPa %! 014 ]
UCrat
1254,29 MPa

Fonte: Préprio autor.



Tabela 15 — Valores de tenséo e constantes da segunda coroa.

Flexdao Crateramento
4 4 191
W, 5406,8 N Zg 91,00 Pa
K, 1,50 ) W, 5406,84 N
Ky 1,37 - K, 1,50 -
K 1,06 - Ky 1,37 -
beng 30,00 mm K 1,06 -
m; 3,50 mm Ky 1,17 )
Ky 1,17 ) dyy 203,00 mm
Kp 1,00 . Zg 1,00 )
Y; 0,40 i b 30,00 mm
OFlex 330,65 MPa Zl 0,14 _
Ocrar 765,16 MPa

Fonte: Préprio autor.
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Analogamente, nas Tabela 16, sdo também apresentados os fatores de

segurancga para o segundo par de engrenagens.

Tabela 16 — Fatores de seguranca para segundo par de engrenagens.

Pinhao Coroa

330,65 MP

OFlex 466,89 MPa OFlex a
506,68 MP

OFlex,adm 596,66 MPa OFlex,adm a
FSriexio 1,28 B FSpiexao 1,53 -
. 1254.2 MPa " 765,16 MP
Crat 9 Crat a
1586,6 MP

Ocrat,adm 18%5’0 MPa Ocrat,adm 0 a

FSDesgaste 1,51

FSDesgaste 2,19

Fonte: Préprio autor.

Com os pares de engrenagens cilindricas estabelecidos, partiu-se entédo para

a definicdo do par de engrenagem conica, que € responsavel por fazer a transferéncia
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do movimento gerado pela caixa de reducéo, instalada no eixo traseiro, para o eixo
dianteiro. Com este propoésito, empregou-se as equacgfes 23 a 29, seguindo as
nomenclaturas expostas na Tabela 2. Como dados iniciais para os célculos,
considerou-se as informacdes contidas na Tabela 17.

Tabela 17 — Consideracdes iniciais para engrenagens conicas.

Dados a priori

Maddulo 4,50 mm
Numero de dentes pinhdo 25,00 -
Reducgdo desejada 1,00 -
Numero de dentes coroa 25,00 -
Angulo de pressdo 20,00 graus

Fonte: Proprio autor.

Dai, os valores geométricos para as engrenagens coénicas podem ser
calculados e mostrados como incognitas calculadas e associadas a Tabela 2, que sédo
apresentadas na Tabela 18.

Tabela 18 — Incégnitas da Tabela 2 calculadas (continua).

Incégnita Valor calculado
Z 25,00
35,36
35,36
112,50
70,07
118,86
4,50
14,14
4,50
5,25
9,75
0,75
1,57
0,79
0,84
0,72
0,79
0,06
0,07
79,55
79,55
30,05
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Tabela 18 — Incégnitas da Tabela 2 calculadas (concluséo).

Incégnita Valor calculado
l 30,00
f 0,16
Se 9,99
1% 33,00
E 52,98
) 1,00
I 0,06

Fonte: Préprio autor.

Com os valores geométricos definidos para as engrenagens conicas, pode-se
calcular o valor das tensfes atuantes com as equacgdes (26) e (27), como os fatores
de seguranca de flexdo e de contato usando as equacdes (28) e (29) para estas

engrenagens, que sdo mostrados na Tabela 19.

Tabela 19 — Fatores de seguranca para par de engrenagens conicas.

OFlex 169,06 MPa
OFlex,adm 268,28 MPa
FSriexso 1,47

Ocrat 1.052,21 MPa

Ocrat,adm 1.930,74 MPa
FSDesgaste 2,11

Fonte: Proprio autor.

Empregando a equacéo (30), com as informacdes de tensdes atuantes no eixo
consideradas anteriormente pelo célculo das forcas atuantes nas engrenagens,
determinou-se um diametro inicial para o eixo; inicial, pois com este calculo,
encontrou-se um valor de didmetro que implica em um coeficiente de seguranca igual
al.

Por se tratar de um eixo girante, na equacao (30), considerou-se que o valor
de M,, = 0, fazendo com que M, = M.

Além disso, considerando as equacdes (33) a (37), pode-se definir os fatores
de correcédo da fadiga, como a resisténcia a fadiga corrigida, assim como todas as
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constantes necessarias que sdo mostradas: para o primeiro eixo, na Tabela 20; para

0 segundo eixo, na Tabela 21 e para o terceiro eixo, na Tabela 22.

Neste particular, o material do eixo foi definido como sendo um ago SAE 4340,

com limite de resisténcia a tragao igual a 1282 Mpa (MatWeb, 2023).

Tabela 20 — Valores calculados para o primeiro eixo.

Descrigao Valor
Forca de contato 2.967,21 N
Angulo de pressdo 20,00°
Diametro Engrenagem 0,04 m
Forga tangencial, engrenagem 2.788,27 N
Forga radial, engrenagem 1.014,85 N
M 85,21 N.m
T 57,38 N.m

Limite de resisténcia a tra¢do

Resisténcia a fadiga tedrica

Fator de carregamento (ka)

Fator de tamanho (kb)

Fator Acabamento Superficial (kc)

Fator de confiabilidade (kd)

Fator de temperatura (ke)

Valor corrigido de resisténcia a fadiga

1.282,00 MPa

641,00 MPa

1,00

0,92

1,00

0,81

1,00

479,73 MPa

14,20 mm

Fonte: Préprio Autor.
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Como ja salientado, realizou-se o0 mesmo procedimento para os outros dois
eixos da caixa de reducéo, sendo que os resultados obtidos sdo expostos nas
Tabelas 21 e 22, respectivamente.

Tabela 21 — Valores calculados para o segundo eixo.

Descricao Valor
Angulo de pressdo 20,00°
M 365,07 N.m
T 182,91 N.m
Limite de resisténcia a tracdo 1.282,00 MPa
Resisténcia a fadiga tedrica 641,00 MPa
Fator de carregamento (ka) 1,00
Fator de tamanho (kb) 0,88
Fator Acabamento Superficial (kc) 1,00
Fator de confiabilidade (kd) 0,81
Fator de temperatura (ke) 1,00
Valor corrigido de resisténcia a fadiga 458,07 MPa
d 22,86 mm

Fonte: Préprio Autor.
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Tabela 22 — Valores calculados para o terceiro eixo.

Descrigao Valor
Forca de contato 6.420,62 N
Angulo de pressdo 20,00°
Diametro Engrenagem 0,17 mm
M 188,07 N.m
T 560,15 N.m
Limite de resisténcia a tracdo 1.282,00 MPa
Resisténcia a fadiga tedrica 641,00 MPa
Fator de carregamento (ka) 1,00
Fator de tamanho (kb) 0,87
Fator Acabamento Superficial (kc) 1,00
Fator de confiabilidade (kd) 0,81
Fator de temperatura (ke) 1,00
Valor corrigido de resisténcia a fadiga 454,02 MPa
d 25,06 mm

Fonte: Préprio Autor.

Sendo assim, apés o calculo de todas as informacdes referentes aos eixos,
fixou-se no célculo das estrias, que servem como método de ligacao entre os eixos e
as engrenagens. Para isto, fez-se uso das definicbes apresentadas anteriormente,
combinado as equacoes (39), (40) e (41); de onde se obteve os resultados dos valores
geométricos e das tensdes nas estrias, que sdo mostradas: para o primeiro eixo, na

Tabela 23; para o0 segundo eixo, nha Tabela 24 e para o terceiro eixo, na Tabela 25.



Tabela 23 — Valores calculados para estrias no primeiro eixo.

Descricdo Valor
Modulo da Estria 1,00 mm
Diametro de Referéncia 24,00 mm
Numero de dentes 22,00
Diametro primitivo 22,00 mm
Diametro de Base 19,05 mm
Modificacdo do adendo no eixo 0,45 mm
Largura do espaco, espessura do dente 2,09 mm
Diametro da Raiz, eng. 24,00 mm
Desvio, eng. 0,30 mm
Circulo de Folga, eng. 23,86 mm
Diametro da Ponta do Dente, eng. 22,00 mm
Diametro da Ponta do Dente, eixo 23,80 mm
Circulo de Folga, eixo 21,94
Diametro da Raiz, eixo 21,80
Desvio, eixo -0,55
lestr. 21,41 mm
Acis,estria 0,74 m?
Testria 57,38 N.m
Testria 28,21 MPa

Fonte: Préprio Autor.
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Tabela 24 — Valores calculados para estrias ho segundo eixo.

Descricdo Valor
Modulo da Estria 1,50 mm
Diametro de Referéncia 35,00 mm
Numero de dentes 22,00

Diametro primitivo 33,00 mm
Diametro de Base 28,58 mm

Modificacdo do adendo no eixo 0,18 mm

Largura do espaco, espessura do dente 2,56 mm
Diametro da Raiz, eng. 35,00 mm

Desvio, eng. 0,41 mm

Circulo de Folga, eng. 34,76 mm
Diametro da Ponta do Dente, eng. 32,00 mm
Diametro da Ponta do Dente, eixo 34,70 mm
Circulo de Folga, eixo 31,94 mm
Diametro da Raiz, eixo 31,70 mm
Desvio, eixo -0,69 mm

lestr. 29,25m

Acis,estria 1,52 m?
Testria 182,91 N.m

Tostria 29,24 MPa

Fonte: Préprio Autor.
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Tabela 25 — Valores calculados para estrias no terceiro eixo.

Descrigao Valor
Modulo da Estria 1,50 mm
Diametro de Referéncia 35,00 mm
Numero de dentes 22,00
Diametro primitivo 33,00 mm
Diametro de Base 28,58 mm
Modificacdo do adendo no eixo 0,18 mm
Largura do espaco, espessura do dente 2,56 mm
Diametro da Raiz, eng. 35,00 mm
Desvio, eng. 0,41 mm
Circulo de Folga, eng. 34,76 mm
Diametro da Ponta do Dente, eng. 32,00 mm
Diametro da Ponta do Dente, eixo 34,70 mm
Circulo de Folga, eixo 31,94 mm
Diametro da Raiz, eixo 31,70 mm
Desvio, eixo -0,69 mm
Lestr. 29,25 mm
Acis,estria 1,52 m?
Teostria 560,15 N.m
Testria 89,56 MPa

Fonte: Préprio Autor.

Finalmente, considerando que a tensdo cisalhante maxima do material
aplicada no eixo, seja igual a metade do valor de tenséo de ruptura, aplicando-se a

teoria mais conservadora; tem-se, portanto, que o valor maximo admissivel é de 641
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MPa, o que representa dizer que as regides que possuem estrias do eixo, estdo com
um fator de seguranca muito maior que 2.

Além do que, com todos 0s eixos e engrenagens calculados, passa-se para a
escolha dos rolamentos, que sdo empregados para suportar todas as cargas ja
definidas.

Utilizando-se as equacdes (42), (43) e (44); e usando como referéncia
bibliografica e técnica, o catalogo de rolamentos da fabricante NSK, é possivel
escolher os rolamentos adequados, os quais sdo mostrados nas Tabelas 26, 27 e 28,
respectivamente, para 0s mancais do primeiro eixo, do segundo eixo e do terceiro
eixo.

Como convengéo, adotou-se ainda a nomenclatura de CVT, para todos os
mancais que estiverem relacionado ao lado de posicionamento da CVT na caixa de
reducao, e externo para todos os mancais que foram opostos a CVT. A Unica excecao
dessa nomenclatura, faz referéncia ao mancal calculado que € proximo da

engrenagem conica.

Tabela 26 — Valores calculados para os mancais do primeiro eixo.

CVvT Externo
Pro 1.211,06 N Proi 3.208,49 N
Karol 1,20 Karol 1,20
K¢ rol 0,62 K¢ rol 0,62
Ly 9,00E+07 Rev Ly 9,00E+07 Rev
L 2,40E+07 Rev L 2,40E+07 Rev
Creq 1.100,09 N Creq 2.914,49 N
Rolamento 6904 Rolamento 6904

Fonte: Préprio Autor.



Tabela 27 — Valores calculados para os mancais do segundo eixo.

CVvT Eng. Conica
Prop 14.041,31 N Karol 1,20
Karol 1,20 Kerol 0,62
Kerol 0,62 Ly 9,00E+07 Rev
Ly 9,00E+07 Rev L 2,40E+07 Rev
L 2,40E+07 Rev €rol 0,42
Creq 12.754,67 N Foro1/ Frrol 0,13
p 9.809,94 N
Creq 8.911,03 N
Rolamento 6206 Rolamento 6908

Fonte: Préprio Autor.

Tabela 28 — Valores calculados para os mancais do terceiro eixo.

CVT Externo
Pror 3.032,03N Prot 3.388,59N
Karol 1,20 Karol 1,20
K¢ rol 0,62 K¢ rol 0,62
Ly 9,00E+07 Rev Ly 9,00E+07 Rev
L 2,40E+07 Rev L 2,40E+07 Rev
Creq 2.754,20 N Creq 3.078,09 N
Rolamento 6806 Rolamento 6806
Fonte: Préprio Autor.
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5. ANALISE NUMERICA E RESULTADOS

Com todas as informacfes de geometria definidas, pode-se entdo realizar o
desenho dos componentes, e para isso se utilizou o software SolidWorks. E com o
esboco obtido foi realizado alivios de massa nas engrenagens, e apds isso, utilizou-
se a analise estatica de elementos finitos, dentro do software Ansys, para buscar uma

validacéo do estudo.

5.1 Modelagem do primeiro pinh&o

Introduzindo as informacdes de projeto no SolidWorks, obtém-se entdo o

primeiro pinhdo, conforme mostrado na Figura 51.

Figura 51 — Vista isométrica e frontal do primeiro pinh&o.

Fonte: Préprio autor.

Dessa forma, percebe-se que a geometria obtida do primeiro pinhdo embora
simples, apresentou fatores de seguranca na faixa de 1,1 a 1,3. E, como forma de
garantir o dado calculado, utilizou-se a simulacdo por elementos finitos. Na Figura 52
é ilustrado a aplicagdo da condicédo de contorno sobre o pinhdo e na Tabela 29 séo
comparados os resultados numéricos e teorico do fator de seguranca previsto, em que
se observa uma diferenca proxima de 8%.

Além disso, deve ser destacado que na simulacdo, adotou-se a condicédo de
contorno apenas em um dente do estriado que é travado e recebe toda a forca de

entrada; isso a fim de simular uma situagdo mais critica, no caso de vir a acontecer.
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Figura 52 — Exemplo de aplicacdo das condi¢bes de contorno.

Fonte: Proprio Autor.

Tabela 29 — Valores determinados para o primeiro pinhao.

FS Comparativo (%)
Teorico 1,19 -

Simulacdo 1,10 -8,1%

Fonte: Proprio Autor

A Figura 53 também apresenta a distribuicdo do fator de seguranca no primeiro
pinh&o, com foco principal nas zonas de maior tensao.

Figura 53 — Distribuicdo do FS do primeiro pinhao.

J: Pinhgo 1, 1 dente de apoio
Safety Factor
Type: Safety Factor

Time: 1
2270572024 23:32

15 Max
10
5
1,102 Min
0

Fonte: Préprio Autor.
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5.2 Modelagem do primeiro eixo

Na sequéncia, o foco foi na analise do eixo que o pinh&o esta inserido. Como no
processo iterativo se buscou o diametro minimo do eixo, que implicasse em um fator
de seguranca igual a 1; dai, nesta etapa ja se inseriu as alteracdes do diametro
adequadas para a montagem do conjunto. Particularmente, busca-se determinar um
fator de seguranca maior que 1,5, indistintamente, para todas as se¢0es transversais.

A Figura 54 apresenta a geometria do primeiro eixo, empregando o software
SolidWorks, correspondendo as diferentes dimensfes estabelecidas na Tabela 30.
Porém, cabe ressaltar o uso de um fator de construgéo, visto que a polia movida da
CVT pede um eixo com diametro de 19,05 mm (3/4”) e, por essa razao, utilizou-se
este valor como sendo o minimo para todo eixo.

Figura 54 — Vista isométrica e lateral do primeiro eixo.

Fonte: Préprio autor.

Tabela 30 — Valores dos diametros ao longo do primeiro eixo.
Posicéo Diam. (mm)
Chaveta 18,75
Rolamento 20,00
Encosto Eng. 25,00

Fonte: Proprio Autor

Sendo assim, iniciou-se a simulagcdo numeérica por elementos finitos do primeiro
eixo, usando as condi¢des de contorno:



91

e Momento proveniente do motor, transmitido pela CVT, no ponto de
contato da chaveta;

e Pontos de fixacdo dos rolamentos, sendo travados no sentido axial e
radial, permitindo assim apenas movimento tangencial,

e Estriado como sendo ponto de fixacao.

A Figura 55 mostra a distribuicdo do fator de segurangca no primeiro eixo,
expondo principalmente as zonas de maior tensao.

Figura 55 — Distribuicdo do FS do primeiro eixo.

5
1,3776 Min
0

Fonte: Proprio Autor.



92

5.3 Modelagem da primeira coroa

Continuando o processo de analise, mudou-se para os elementos do segundo
eixo da caixa de reducéo, com a apresentacdo da primeira coroa. A modelagem desta
seguiu procedimento similar ao apresentado para o primeiro pinhdo. Neste particular,
as Figuras 56 e 57 mostram a coroa desenhada sem alivio de massa e com alivio de
massa, respectivamente.

Figura 56 — Vista frontal e isométrica da primeira coroa.

Fonte: Proprio autor.

Figura 57 — Vista frontal e isométrica da primeira coroa, com alivio de massa.

Fonte: Préprio autor.

A reducdo de massa proposta dentro da primeira coroa significou uma
diminuicao de 1,2 kg de material dentro da engrenagem, diminuindo a massa em uma
ordem de 39%, o que implica em menores momentos de inercia do conjunto e,
consequentemente, uma diminuicdo na massa girante presente no prototipo.
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A Figura 58 é resultado de metodologia similar utilizada na analise numérica do
primeiro pinhdo, que resulta em uma distribuicdo do fator de seguranca na primeira
coroa, com foco principal também nas zonas de maior tensdo. Além disso, na Tabela
31 sdo comparados os resultados numéricos e tedrico do fator de seguranca previsto,
em que se observa uma diferenca proxima de 34%.

Figura 58 — Distribuicdo do FS da primeira coroa.

27/05/2024 00:22

15 Max
10

3

1,695 Min
0

Fonte: Préprio Autor.

Tabela 31 — Valores determinados para a primeira coroa.

FS Comparativo (%)
Tedrico 1,26 -
Simulacdo 1,69 +34,1

Fonte: Proprio Autor

5.4 Modelagem do segundo pinhao

Continuando o processo de analise, mudou-se para o segundo pinhao,
utilizando-se a mesma metodologia empregada na analise do primeiro pinhdo. O
segundo pinh&do desenhado no SolidWorks é mostrado na Figura 59, como na Tabela
32, sdo comparados os resultados numéricos e teodrico do fator de seguranca previsto,
em que se observa uma diferenca muito proxima de 13%.
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Figura 59 — Vista isométrica e frontal do segundo pinhao.

Fonte: Proprio autor.
Tabela 32 — Valores determinados para o segundo pinh&o.
FS Comparativo (%)

Teorico 1,28 -
Simulacdo 1,11 - 13,3

Fonte: Proprio Autor
Na Figura 60, € também apresentado o resultado numérico da distribuicdo do
fator de seguranca no segundo pinhdo, com foco principal também nas zonas de maior

tensao.

Figura 60 — Distribuicdo do FS do segundo pinhao.

Fonte: Préprio Autor.
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5.5 Modelagem da engrenagem cdnica

Prosseguindo no processo de andlise, usando-se a mesma metodologia
empregada na analise dos elementos anteriores, chega-se na engrenagem conica,
que é desenhada no SolidWorks e mostrada na Figura 61, em 3 vistas diferentes.

Figura 61 — Vista isométrica, frontal e lateral da engrenagem cénica.

Fonte: Proprio autor.

Na Figura 62, € ainda apresentado o resultado numérico da distribuicdo do fator de
seguranca na engrenagem conica. Na Figura 63, na engrenagem conica, ao longo do
estriado e, na Figura 64, na engrenagem conica, ao longo do dente. Em todos os

casos, com foco principal nas zonas de maior tenséao.

Figura 62 — Distribui¢cdo do FS da engrenagem conica.

Z: Engrenagem Conica
Safety Factor

Type: Safety Factor
Time: 1

28/05/2024 20:05

15 Max

10

5

1.1556 Min
0

Fonte: Préprio Autor.



Figura 63 — Distribuicdo do FS da engrenagem conica, ao longo do estriado.

10
1.1556 Min
0

Z:Engrenagem
Safety Factor

Type: Safety Fact
Time: 1
26/05/2024 2019

15 Max

5

Fonte: Préprio Autor.

Figura 64 — Distribuicdo do FS da engrenagem coénica, ao longo do dente.

Além disso, na Tabela 33 sdo comparados os resultados numéricos e tedrico, na

Fonte: Préprio Autor.

engrenagem conica, do fator de seguranca previsto, em que se observa uma diferenca

préxima de 22%.
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Tabela 33 — Valores determinados para a engrenagem conica.

FS Comparativo (%)
Tedrico 1,47 -
Simulacdo 1,15 -21,8

Fonte: Proprio Autor

5.6 Modelagem do segundo eixo

Para o segundo eixo, utilizou-se de mesma metodologia utilizada para o primeiro
eixo, que € modelado geometricamente e apresentado na Figura 65, com suas
variagcdes de diametro, correspondendo as diferentes dimensdes estabelecidas na
Tabela 34.

Figura 65 — Vista isométrica e lateral do segundo eixo.

Fonte: Préprio autor.

Tabela 34 — Valores dos diametros ao longo do segundo eixo, da esquerda
para direita.
Posicao Diam. (mm)
Topo Estriado Eng. Cénica 34,70

Rolamento Eng. Conica 40,00
Topo Estriado Eng. 34,70
Rolamento Eng. 30,00

Fonte: Proprio Autor
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A Figura 66 mostra ainda a distribuicdo do fator de seguranca no segundo eixo,
expondo principalmente as zonas de maior tensao.

Figura 66 — Distribuicdo do FS ao longo do segundo eixo.

28/05/2024 20:54

15 Max

10

5

1,1555 Min
0

Fonte: Préprio autor.

5.7 Modelagem da segunda coroa

Partindo para os elementos do terceiro eixo da caixa de reducéo, inicia-se com
a apresentacdo da segunda coroa, cuja analise numérica se realizou de maneira
similar ao que foi apresentado para o primeiro pinhdo. As Figuras 67 e 68, mostram a
segunda coroa desenhada sem alivio de massa e com alivio de massa,
respectivamente.

Figura 67 — Vista frontal e isométrica da segunda coroa.

Fonte: Préprio autor.
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Figura 68 — Vista frontal e isométrica da segunda coroa, com alivio de massa.

Fonte: Proprio autor.

A reducdo de massa proposta dentro da segunda coroa significou uma
diminuicdo de 4,7 kg de material dentro da engrenagem, diminuindo a massa em uma
ordem de grandeza de 63%, resultando assim em menor momento de inercia do
conjunto e, consequentemente, uma diminuicdo na massa girante presente no
protétipo.

A Figura 69 é resultado de metodologia similar utilizada na analise numérica do
primeiro pinh&o, que resulta em uma distribuicdo do fator de seguranca na segunda
coroa, com foco principal também nas zonas de maior tensdo. Além disso, na Tabela
35 sdo comparados os resultados numéricos e tedrico do fator de seguranca previsto,
em que se observa uma diferenca préxima de 14%.

Figura 69 — Distribuicdo do FS da segunda coroa.

Fonte: Préprio Autor.
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Tabela 35 — Valores determinados para a segunda coroa.

FS Comparativo (%)
Tedrico 1,53 -
Simulacdo 1,32 - 14,3

Fonte: Proprio Autor

5.8 Modelagem do terceiro eixo

Para o ultimo eixo, optou-se por uma geometria que deixasse o lado de encaixe
do mesmo fixo, e de facil entendimento para evitar erros durante a montagem da caixa,
como pode ser visualizado nas imagens mostradas na Figura 70. Utilizou-se de
mesma metodologia empregada para o primeiro eixo, com suas variacbes de
diametro, correspondendo as diferentes dimensdes estabelecidas na Tabela 36.

Figura 70 — Vista isométrica e lateral do terceiro eixo.

Fonte: Préprio autor.

Tabela 36 — Valores dos diametros ao longo do terceiro eixo.

Posicao Diam. (mm)
Rolamentos 30,00
Topo Estriado Eng. 34,70
Encosto Eng. 40,00

Fonte: Préprio Autor

Finalmente, a Figura 71 mostra ainda a distribuicdo do fator de seguranca no

terceiro eixo, expondo principalmente as zonas de maior tenséo.
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Figura 71 — Distribuicdo do FS ao longo do terceiro eixo.

Fonte: Préprio autor.
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6. DISCUSSAO DOS RESULTADOS

Com base nos resultados teoricos e numéricos de projeto obtidos no presente
trabalho e traduzidos em massas dos componentes, quando comparado com o projeto
atual do protétipo Baja, utilizado pela equipe Tec-llha Baja SAE, da UNESP — Campus
de Ilha Solteira, através da Tabela 37, € possivel avaliar os ganhos de massa.

Tabela 37 — Valores de massa dos componentes da caixa.

Proposto (kg) Atual (kg) Diferenca (kg)

Primeiro Pinhao 0,129 0,129 0
Primeiro Eixo 0,465 0,531 -0,066
Primeira Coroa 0,744 0,943 -0,199
Segundo Pinh&o 0,626 0,485 0,141
Segundo Eixo 1,149 0,417 0,732
Segunda Coroa 2,711 3,032 -0,321
Terceiro Eixo 1,146 0,860 0,286
Engrenagens Conicas 1,262 1,262
Total 8,232 6,397 1,835

Fonte: Préprio Autor.

A partir da Tabela 37, percebe-se que o trabalho proposto irA gerar um
acréscimo de massa na caixa de transmissédo de aproximadamente 29%. Porém, o
acréscimo desse valor total seguramente esta totalmente relacionado a instalacao do
sistema de transmissao 4x4 ao prototipo, juntamente com o aumento da reducéo total
do conjunto, que gera uma solicitagdo maior dos componentes da caixa de reducgéo.
Ao todo, baseado no projeto proposto, estima-se um aumento de aproximadamente 8
quilos, considerando todos 0s componentes extras necessarios para instalacado do
sistema, por parte do powertrain.

Além disso, os fatores de seguranca encontrados, estdo dentro do julgado
adequado, tendo em vista que para as engrenagens, todos se encontram na faixa de
1,1 a 1,5 nos calculos tedricos, e nas simulagcbes apresentam fatores na faixa de 1,1

a 1,7; conforme é mostrado na tabela 38.
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Tabela 38 — Valores dos FS.

Teorico Simulacéo

Primeiro Pinhao 1,19 1,10
Primeiro Eixo 1,90 1,37
Primeira Coroa 1,26 1,69
Segundo Pinh&o 1,28 1,11
Segundo Eixo 1,95 1,15
Segunda Coroa 1,53 1,32
Terceiro Eixo 1,72 1,90
Engrenagens Cénicas 1,47 1,15

Fonte: Préprio Autor.

Com relacao aos fatores de seguranca para 0s eixos, 0s valores encontrados
pelas simulacbes estdo préoximos dos esperados, ou seja, aos menores valores
calculados para os eixos, que séo os valores apresentados na Tabela 38.

Para validar as simulagdes realizadas ao longo do trabalho, determinou-se
como meta valores de qualidade de elementos e relacdo de aspecto, element quality
e aspect ratio, respectivamente proximos aos melhores valores. Além disso, como a
mudanca desses valores resulta em uma maior demanda computacional para
execucao da simulagéo, procurou-se manter o valor do elemento de qualidade dentro
do software Ansys dentro de um padrao, onde ao menos 70% dos elementos tivessem
valores superiores a 0,75.

As quantidades de nds e de elementos, assim como o tipo de elemento
predominante nas simulagdes pode ser visualizado dentro da Tabela 39, enquanto os
valores de qualidade de malha podem ser visualizados dentro da Tabela 40.

Ao analisar os resultados apresentados pela Tabela 40, verifica-se que as
malhas geradas para andlise das condicbes de contorno estdo de acordo com o
esperado, uma vez que o valor de ambos jacobianos devem estar o0 mais préximo de
1. Com os valores apresentados entdo, é possivel concluir que preservou-se a
qualidade da solugdo numérica, tanto nas extremidades dos nés, o que resultou em
deformacdes controladas nestes locais; quanto nos pontos de Gauss que podem ser

representados como centro o foco do processo de solugédo computacional.



Tabela 39 — Informacdes das simulacdes.

Peca Nés Elementos  Elemento Principal
Eixo 1 595259 418335 Tetraedro, 10 nés
Pinhao 1 525500 357525 Tetraedro, 10 n6s
Coroal 357662 231515 Tetraedro, 10 nés
Eixo 2 1830562 1336953 Tetraedro, 10 n6s
Pinhao 2 552150 378892 Tetraedro, 10 nés
Cobnica 1187336 852554 Tetraedro, 10 n6s
Coroa 2 1117804 752657 Tetraedro, 10 nés
Eixo 3 902126 655573 Tetraedro, 10 n6s

Fonte: Préprio Autor.

Tabela 40 — Informacdes das malhas utilizadas.

Jacobian Ratio

Jacobian Ratio
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Peca Aspect Ratio  Element Quality (Corner Nodes) (Gauss Paint)
Eixo 1 2,033 0,798 0,995 0,998
Pinhao 1 1,880 0,829 0,988 0,994
Coroal 1,948 0,813 0,981 0,991
Eixo 2 1,946 0,815 0,996 0,998
Pinhé&o 2 1,877 0,830 0,989 0,995
Cbnica 1,866 0,829 0,994 0,997
Coroa 2 1,873 0,830 0,990 0,995
Eixo 3 1,890 0,826 0,996 0,998

Fonte: Préprio Autor.

Finalmente, como resultado do presente trabalho, pode-se dizer que os fatores

gue mais influenciam na determinacéo da reducéo para a caixa de engrenagens Sao

as curvas de poténcia e o torque entregues pelo motor, pois sdo essas informacgdes

gue definem todo o escopo de estudo e a confeccéo da caixa de engrenagens. Porém,

como se trata de um prototipo para competicdo, onde a velocidade final do carro tem

a mesma importancia que a sua capacidade de transpor obstaculos, fica evidente que

um desses dois objetivos deve ser focado ao dimensionar a caixa de engrenagens.

Uma forma de contornar tal problema, é a utilizagdo de uma caixa de reducgéo

com mais de uma marcha, sendo que para o Baja, duas reducdes seriam suficientes;
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sendo uma para focada para o desenvolvimento longitudinal do carro, e a outra para
a transposicao de obstaculos.

Dessa forma, como o foco do trabalho foi projetar uma caixa que tenha um
sistema de transmissédo 4x4 acoplado, escolheu-se a opcao pela transposicéo de
obstéaculos, sacrificando assim parte do desempenho longitudinal. Portanto, em razéo
desta escolha, fica evidente o aumento de massa apresentado na Tabela 37, pois
adicionou-se mais componentes ao prototipo como um todo.

Finalmente, é importante destacar, que além deste trabalho, o sistema de
transmissao 4x4 necessita de adaptacdes ao longo de todo o chassi do veiculo, uma
vez que serd necessario realizar mudancas em todos os sistemas do protétipo

(suspensao, estrutura, freio, etc.), que nao foram introduzidas nesta dissertagao.
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7. CONCLUSAO

O presente trabalho apresenta um projeto de uma caixa de reducao satisfatorio,
de forma a adequa-lo em um protétipo off-road, com tracéo integral nas quatro rodas,
Ou seja, uma caixa que tem um sistema de transmissao 4x4 acoplado. Isto, baseado
em resultados tedricos e numérico obtidos, utilizando os softwares SolidWorks para
idealizacdo dos componentes, como 0 Ansys para a analise estatica empregando
elementos finitos.

Particularmente, as analises tedricas e numéricas sdo validas, baseando-se
nos fatores de seguranca encontrados, e nas simulacbes dos componentes criticos
realizadas, que expdem as zonas de maior tensdo. Os resultados indicam que o
projeto € capaz de alcancar os objetivos propostos, podendo ser utilizado pela equipe
por um longo periodo, j& que todos os fatores de seguranca foram avaliados acima de
1,1.

E ainda importante destacar, que além deste trabalho, o sistema de
transmissao 4x4 necessitara de adaptacdes ao longo de todo o chassi do veiculo, uma
vez que serd necessario realizar mudancas em todos os sistemas do protétipo

(suspensao, estrutura, freio, etc.), que nao foram introduzidas neste estudo.

7.1 Sugestdes para trabalhos futuros

S&o sugestdes para trabalhos futuros:

e Faz-se necessario um refino de informacgdes, pelo fato que o regulamento
gue deu base ao presente estudo, pode vir a ser alterado;

e A alteracdo do motor que deve ser obrigatoriamente utilizado, requer que
toda a parte de calculos seja refeita para validar o presente trabalho;

e Uma revisao na ergonomia dentro da cabine também faz-se necessario,
pois parte do volume do habitaculo que antes era vazio, passa a ter mais
componentes rotativos,;

e Um novo estudo do comportamento cinético e dinamico dos componentes

integrantes desse subsistema, que tendem a ser mais solicitados;
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e Um projeto de suspensao faz-se necessario, devido a mudanca dos
comportamentos longitudinais, transversais e com isto, também a dinamica das
curvas do veiculo;

e Além da instalagdo de um sistema 4x4 integral, ainda existe o espaco para
adaptacao do projeto apresentado, transformando o protétipo em um veiculo com
selecao de tipo de tracdo, através por exemplo do uso de um acoplamento hidraulico
na ligagéo entre os eixos dianteiro e traseiro;
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