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RESUMO 

 

 

Este trabalho abordará o desenvolvimento e otimização do sistema de transmissão com ênfase 

nos estudos de dentados do protótipo MB1114 do projeto BAJA SAE 2016 da Universidade 

Estadual Paulista “Júlio de Mesquita Filho”. O projeto BAJA SAE consiste no desenvolvimento 

e construção de um veículo monoposto offroad por estudantes de engenharia. Esta monografia 

tem como objetivo analisar os parâmetros de macrogeometria das engrenagens de dentes retos 

dispostas em três eixos, que compõem a caixa de redução aclopada a um CVT (Continuou 

Variable Transmission) fabricada pela Gaged Engineering ® modelo GX9-BAJA e um motor 

Briggs & Stratton Intek Pro ®. A partir da curva “torque versus rotação do motor” e máxima 

redução do CVT (Continuous Variable Transmission) fornecidas pelos fabricantes foi possível 

dimensionar o trem de engrenagens favorecendo o maior torque, máxima força aplicada ao solo 

e aceleração do veículo. Através dos softwares HyperMesh, Gsam, GMGEAR v2016, OptiStruct 

e Abaqus Unified FEA foram analisadas e simuladas as tensões de flexão da raiz, ângulo de 

pressão, grau de recobrimento e redução da espessura de dentes. Após as simulações e os dados 

obtidos foi gerado um comparativo entre o projeto atual e o projeto proposto ressaltando a 

eficiência de engrenamento e a redução massa. 
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ABSTRACT 

 

This work will address the development and optimization of the transmission system with 

emphasis on studies of the dentate MB1114 the BAJA SAE prototype 2016 Universidade 

Estadual Paulista "Julio de Mesquita Filho". The BAJA SAE project is the development and 

construction of a single-seat vehicle offroad by engineering students. This paper aims to analyze 

the macrogeometria parameters of gear sets on three axes that make up the gearbox coupling a 

CVT (Continuous Variable Transmission) manufactured by gaged Engineering ® GX9-BAJA 

model and a Briggs & Stratton engine Intek Pro ®. From the curve "torque vs. engine speed" 

and maximum reduction of the CVT (Continuous Variable Transmission) supplied by the 

manufacturers it was possible to measure the gear set favor greater torque, the maximum force 

applied to the ground and vehicle acceleration. Through software HyperMesh, Gsam, GMGEAR 

v2016, OptiStruct and Abaqus Unified FEA were analyzed and simulated the root bending 

stress, angle pressure, degree of coverage and reducing the thickness of teeth. After the 

simulations and the data generated was a comparison between the current project and the 

proposed project highlighting the engaging efficiency and mass reduction. 
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1 INTRODUÇÃO  

 

 

1.1 CONSIDERAÇÕES INICIAIS 

 

 

O Projeto BAJA SAE é um desafio lançado aos estudantes de várias modalidades de 

Engenharia para o desenvolvimento de um veículo monoposto offroad (fora de estrada), desde 

sua concepção de projeto, construção e testes. O projeto, lançado em 1994 no Brasil pela SAE 

(Society of Automotive Engineers), oferece aos estudantes a oportunidade de aplicar 

conhecimentos adquiridos em sala de aula em um projeto automobilístico, visando incrementar 

o desenvolvimento de habilidades para o mercado de trabalho. 

 A Equipe Piratas do Vale, fundada em 1997, representa a Universidade Estadual Paulista 

“Júlio de Mesquita Filho” Campus Guaratinguetá com a criação de protótipos inovadores 

através de pesquisas, auxílio de professores orientadores, utilização de ferramentas de gestão 

de projetos, modelagem e simulação. 

A transmissão do protótipo MB1114, objetivando ser mais leve e com maior gama de 

relações de redução, abriu oportunidade para este Trabalho de Graduação analisar os parâmetros 

de macrogeometria visando uma melhoria continua do sistema de transmissão. Para o 

desenvolvimento do tema, foram reunidas informações do novo protótipo para definir a melhor 

configuração dos pares de engrenagens para assegurar confiabilidade, segurança e performance, 

e em seguida são realizados propostas, cálculos e simulações para validação do projeto. 

O tema abordado carece de literatura específica em língua portuguesa para o 

desenvolvimento de uma caixa de redução específica para o veículo e contribuirá com novos 

estudos e desenvolvimento de novos projetos para as competições regionais e nacionais, que 

contam, atualmente, com a participação de mais de 55 universidades de todo o país. 

 

 

 1.2 OBJETIVO GERAL 

 

 

Melhoria contínua do projeto de transmissão BAJA SAE 2016 – UNESP com estudo dos 

dentados viabilizando redução de massa. Gerar competitividade de projeto para as competições 

futuras da Equipe Piratas do Vale e gerar material de consulta para novos estudos. 
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1.2.1 Objetivos específicos 

   

 

  Busca-se otimizar o atual projeto de caixa de redução presente no sistema de transmissão. 

Análise de parâmetros de macrogeometria das engrenagens tais como módulo, ângulo de 

pressão, grau de recobrimento, tensões de flexão e carregamentos radiais.  

  Determinação de tensões máxima de flexão, tensões de contato e interferência adotando 

metodologia e terminologia AGMA (American Gear Manufacturers Association) para cálculos 

e probabilidade de falha. 

 

 

1.3 JUSTIFICATIVA 

 

 

Na competição BAJA SAE BRASIL, os protótipos são avaliados através de relatório de 

projeto, prova de enduro, tração, aceleração e frenagem. A partir da definição de diminuição de 

10% da inércia de componentes rotativos da caixa de redução, aliada à diminuição da massa 

dos outros sistemas do veículo, as seguintes métricas de performance longitudinal para o projeto 

de transmissão foram estabelecidas para atender a máxima aceleração de 4,5m/s², ir de 0 km/h 

a 30 km/h em menos de 4 segundos, atingir velocidade máxima superior a 60 km/h e velocidade 

superior a 50 km/h após 100 m (PADRÃO, 2015). 

Aliada à redução de massa e inércia, a meta de autonomia de combustível estabelecida é 

superar o tempo sem parada de boxe da prova de enduro realizada na última competição de 2 

horas e 30 minutos (PADRÃO, 2015). 
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2 FUNDAMENTAÇÃO TEÓRICA 

 

 

A fundamentação teórica apresenta o conceito básico de transmissões mecânicas, 

engrenagens e caixa de redução ressaltando a importância associada ao Trabalho de Graduação. 

Conceitua-se as transmissões mecânicas existentes para transmissão de potência e, 

posteriormente, a caixa de redução informando os parâmetros exigidos pelo Projeto BAJA SAE 

2016. 

 

 

2.1 SISTEMA DE TRANSMISSÃO MECÂNICA 

 

 

Esta seção da fundamentação teórica conceitua, brevemente, os sistemas de transmissão 

mecânica existentes. O sistema de transmissão mecânica de veículos compreende o sistema que 

transfere potência do motor até as rodas sendo distinguidas de acordo com a sua função e 

finalidade para conversão da tração disponível a partir de uma unidade de acionamento. As 

transmissões satisfazem requisitos do veículo em desenvolvimento com importância central na 

confiabilidade, consumo de combustível, facilidade de operação e segurança, sendo 

decisivamente, influenciada pelo motor e perfil de estrada. (NAUNHEIMER, 2011) 

 

 

2.2 ENGRENAGENS 

 

 

Esta seção abordará a geometria das engrenagens, as relações cinemáticas e as forças 

transmitidas por engrenagens de dentes retos, foco da análise deste trabalho. Utilização de 

engrenagens cilíndricas de dentes retos, para desenvolver as relações cinemáticas primárias da 

forma de dente, é justificada pela não necessidade de engajamento gradual. Apesar de ser um 

sistema de engrenamento ruidoso, as engrenagens utilizadas na caixa de redução não 

apresentam forças axiais e momentos flexores, portanto, apresentam maior grau de simplicidade 

para usinabilidade. 

 Analisando o fenômeno de engranzamento dos dentes para produção de movimento 

rotatório é observado similaridades com cames. Quando os perfis de dentes são projetados para 
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produzir uma razão de velocidade angular constante durante o engranzamento denominamos 

uma ação conjugada. 

Segundo Joseph E. Shigley (2005), um par de engrenagens é, de fato, um par de cames 

que agem em um pequeno arco e que apresenta na sua continuidade outro par idêntico de cames 

para transmitir uma razão de velocidade angular constante. Consequentemente, o ponto 

primitivo deve permanecer fixo e todas linhas de ação devem passar pelo mesmo ponto P, como 

ilustrado na Figura 1. 

 

Figura 1 – Ação conjugada. 

 

Fonte: Shigley (2005) 

 

 Os fundamentos para o desenvolvimento do trabalho com foco em macrogeometria se 

iniciam com o engranzamento de duas engrenagens sem escorregamento. Designado os raios 

primitivos das engrenagens como r1 e r2 e suas velocidades angulares respectivas w1 e w2, a 

relação de velocidade no círculo primitivo é determinado pela relação. 

 

  𝑉 =  | 𝑟1 𝑤1 |  =  | 𝑟2 𝑤2 |          (1) 

  

O ângulo Ø é denominado ângulo de pressão e geralmente apresenta valores de 20 a 25º, 

ainda que no passado outros valores inferiores a 20º tenham sido utilizados. O ângulo de pressão 

determina o círculo base de cada engrenagem através do cálculo: 

 

𝑟𝑏 =  𝑟 𝑐𝑜𝑠 Ø            (2) 
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onde r é o raio primitivo de acordo com a Figura 2. 

 

Figura 2 – Círculos de um arranjo de engrenagens. 

 

  Fonte: Shigley (2005) 

 

Ainda segundo Joseph E. Shigley (2005) e referindo-se à Figura 3, o contato inicial 

acontece quando o flanco da engrenagem motora entra em contato com a ponta do dente da 

engrenagem movida, logo, o ponto de contato desliza sobre o lado do dente motor, de modo 

que a ponta está em contato justamente antes que o contato termine. Na interação de dentes, 

destaca-se o ângulo de ação obtido pela soma dos ângulos de aproximação e de recesso e a linha 

ab denominada linha de ação. 
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Figura 3 – Interação de dentes. 

Fonte: Shigley (2005) 

 

 

2.2.1 Razão de contato 

 

 

A razão de contato, na qual um ou dois pares de dentes estão em contato, é definido pelo 

termo mc como a razão entre o comprimento da trajetória de contato qt e o passo de base. 

Segundo Joseph E. Shigley (2005), recomenda-se que o contato entre dentes se inicie e termine 

na intersecção dos dois círculos base de adendo com a linha de pressão. 

As engrenagens são projetadas com razão de contato menores que 1,20, para evitar a 

possibilidade de impacto entre os dentes, bem como um nível alto de ruido. De acordo com a 

Figura 4, o contato ocorre inicialmente em a e termina em b, onde AP e PB são denominados 

arco de aproximação e arco de recesso, respectivamente. Outra forma de calcular a razão de 

contato seria medir a linha de ação ab denominado Lab e utilizar as equações (3) e (4). 

  

𝑚𝑐 =
𝐿𝑎𝑏

𝑃.𝑐𝑜𝑠𝜃
            (3) 

 

𝑝𝑏 = 𝑃. 𝑐𝑜𝑠𝜃             (4) 
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 Na equação (4) pb é o círculo base resultante do produto entre o passo circular e o 

cosseno do ângulo de pressão. 

 

Figura 4 – Razão de contato. 

Fonte: Shigley (2005) 

 

 

2.2.2 Nomenclaturas 

 

 

O círculo primitivo, ou de passo, é um círculo teórico sobre o qual todos os cálculos são 

geralmente baseados; seu diâmetro é o diâmetro primitivo. Os círculos primitivos de um par de 

engrenagens engranzadas são paralelas entre si. O pinhão é a menor das duas engrenagens e a 

maior é frequentemente denominada coroa ou engrenagem (SHIGLEY, 2005). 

O passo circular p é a distância, medida no círculo primitivo, de um ponto de um dente 

ao correspondente ponto do dente adjacente. Assim, o passo circular é igual à soma da espessura 

de dente e da largura do espaçamento (SHIGLEY, 2005). 

O módulo m é a razão entre o diâmetro primitivo e número de dentes sendo a unidade de 

comprimento em milímetros. O passo diametral P expresso em dentes por polegada é a razão 

entre o número de dentes da engrenagem e o diâmetro primitivo. O adendo a é a distância radial 

entre o topo do dente e o círculo primitivo. O dedendo b é a distância radial do fundo do dente 

ao círculo primitivo. A altura completa h é a soma do adendo com o dedendo (Shigley, 2005). 

 O círculo de folga é um círculo tangente ao círculo de adendo da engrenagem par. O 

recuo é o quanto a largura do espaço entre os dentes excede à espessura dos dentes engranzados, 

medido sobre os círculos primitivo. (SHIGLEY, 2005). Vide Figura 5. 
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Figura 5 - Nomenclatura de Engrenagem. 

 

Fonte: Shigley (2005) 

 

 

2.2.3 Análise de força - engrenagens cilíndricas de dentes retos 

 

 

Um dos pontos mais importante a serem considerados para o dimensionamento de 

engrenagens de dentes retos, é a análise de tensões e forças existentes. Engrenagens podem 

falhar basicamente por solicitação de contato, devido à tensão normal, e a que ocorre no pé do 

dente, devido a flexão causada pela carga transmitida. As tensões no pé do dente podem ser de 

tração ou compressão. 

As engrenagens, alvo de estudo, apresentam rotação em um único sentido, logo estarão 

sempre em tração quando os dentes estiverem em contato. Para avaliação das tensões no pé do 

dente, o modelo atual baseia-se nos procedimentos da American Gear Manufacturers 

Association (AGMA), sendo a autoridade responsável pela disseminação de conhecimentos 

pertinente e à análise de engrenagens. Propondo um modelo simplificado considerando duas 

equações fundamentais de tensão – uma para flexão e outra para resistência à formação de 

cavidades (tensão de contato). 

 

 



23 
 

 

2.2.4 Tensões e durabilidade superficial 

 

 

 Robert L. Norton (2004, p.631): 

Dentes acoplados de engrenagens têm uma combinação de 

rolamento e escorregamento em suas interfaces. No ponto de 

referência, o movimento relativo é o rolamento puro. A 

porcentagem de deslizamento aumenta com a distância ao 

ponto de referência. Um valor médio de 9% de deslizamento 

é às vezes tomado para representar o movimento combinado 

de rolar-escorregar entre os dentes As tensões no dente são 

tensões Hertzianas de contato dinâmico em combinação com 

rolamento e deslizamento. 

 

 A tensão de superfície em dentes de engrenagens definido, incialmente, por Buckingham 

serve como base para a equação de resistência à crateração de AGMA que é 

 

𝜎𝑐 = 𝐶𝑝√
𝑊𝑡

𝐹𝐼𝑑
×

𝐶𝑎𝐶𝑚

𝐶𝑣
×𝐶𝑠×𝐶𝑓         (5) 

 

𝐼 =
cos ∅

(
1

𝜌𝑝
±

1

𝜌𝑔
)𝑑𝑝

            (6) 

 

onde Wt é a força tangencial no dente, d é o diâmetro de referência da menor das duas 

engrenagens no engrenamento, F é a largura da face, I é o fator geométrico de superfície 

adimensional para resistência a crateração e Cp é um coeficiente elástico que leva em conta as 

diferentes constantes do material do pinhão e da coroa.  

 O fator geométrico de superfície I definido pela equação (6) leva em consideração o 

ângulo de pressão cos ∅, o raio de curvatura dos dentes do pinhão 𝑥𝑝, o raio de curvatura dos 

dentes de engrenagem 𝜌𝑔  e o diâmetro de referência do pinhão dp.  

 

𝜌𝑝 =  √((𝑟𝑝 +
1+𝑥𝑝

𝑝𝑑
)

2

) − (𝑟𝑝𝑐𝑜𝑠∅)
2

−  
𝜋

𝑝𝑑
𝑐𝑜𝑠∅       (7) 
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𝜌𝑔 = 𝐶𝑠𝑒𝑛∅ ± 𝜌𝑝           (8) 

 

 Segundo Robert L. Norton (2004), os raios de curvatura dos dentes são calculados a 

partir das equações 7 e 8, onde 𝑝𝑑   é o passo diametral, 𝑟𝑝  é o raio de referência do pinhão, ∅  

é o ângulo de pressão, C é a distância entre os centros do pinhão e engrenagem e 𝑥𝑝 é o 

coeficiente de adendo do pinhão, que é igual à porcentagem decimal do alongamento do adendo 

para dentes de adendos desiguais. 

 O coeficiente elástico denominado Cp pode ser determinado pela equação (9) onde Ep e 

Eg são os módulos de elasticidade do pinhão e da engrenagem, respectivamente, 𝑣𝑝 e 𝑣𝑔 são os 

coeficientes de Poisson. 

 

𝐶𝑝 =
√

1

𝜋[(
1−𝑣𝑝

2

𝐸𝑝
)+(

1−𝑣𝑔
2

𝐸𝑔
)]

          (9) 

 

 Ainda segundo Robert L. Notron (2004), o fator de acabamento superficial Cf é usado 

para levar em conta acabamento superficial extraordinariamente grosseiro nos dentes da 

engrenagem podendo ser aumentado para levar em conta acabamento superficial e tensões 

residuais detrimentais.  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



25 
 

 

3 ESTUDO DE CASO 

 

 

 A fundamentação teórica abordada para o modelamento de engrenagens é baseada no 

livro Projeto de Engenharia Mecânica JOSEPH E. SHIGLEY, 2005. 

O sistema de transmissão do protótipo MB1114 é composto por um motor  Briggs & 

Stratton Intek Pro ® 10 HP de potência, como visto na Figura 6, e 305 cilindradas cubicas 

acoplado a um CVT (Continuously Variable Transmission) Gaged Engineering ®  modelo 

GX9-BAJA, que possui massa de 4,55 quilogramas, mínima redução de 0,77:1 e máxima 

redução 4,00:1. 

 

  Figura 6 – Gross Torque por Rotação. 

 

  Fonte: Briggs & Stratton Engines (2016) 
   

 A caixa de redução acoplada ao CVT apresenta três eixos, como demonstrado na Figura 

7, e duas relações de redução. 
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   Figura 7 -  Composição da caixa e reduções definidas para o veículo. 

   
 Fonte: Própria autoria. 

 

 A primeira redução composta por engrenagens de 19 e 51 associadas as engrenagens de 

17 e 47 dentes. A segunda redução é composta com engrenagens de 25 e 45 dentes associada as 

engrenagens de 17 e 47 dentes. Vide Figura 8   

    

Figura 8 – Configuração de dentes das engrenagens. 

Fonte: Própria autoria. 
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3.1 PROVÁVEIS MODOS DE FALHA 

 

 

Segundo Jack A. Collins (2013), as engrenagens podem ser vulneráveis à falha por 

qualquer um dentre vários modos potenciais de falha dependendo de fatores como: carga 

específica, velocidades, tipo de engrenagem selecionado, materiais das engrenagens, e 

processos de fabricação, precisão de fabricação, detalhes de montagem, características dos 

eixos e dos rolamentos, lubrificação e fatores ambientais.  Neste trabalho foram respeitados 

requisitos básicos de projeto imposto pela lei fundamental de engrenamento combinado com a 

complexidade do carregamento variável e com o contato com deslocamento e rolamento entre 

as superfícies curvas dos dentes, além das interações do conjunto de engrenagens com outros 

componentes de máquinas. 

Devido a carga de flexão repetida existente no engrenamento, averiguado no estudo da 

caixa de redução, pode ocorrer falha potencial por fadiga, onde o adoçamento da raiz é uma 

região de concentração de tensões, como na Figura 9. 

 

   Figura 9 - Falha por fadiga com origem na raiz do dentado. 

  Fonte: Davis (2005) 

 

Ainda segundo Jack A. Collins (2013), as tensões cíclicas de Hertz são geradas entre as 

superfícies curvas dos dentes a medida que se engrenam repetidamente, tornando a fadiga 

superficial um modo potencial de falha pela propagação de trincas que terminam por desalojar 
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partículas. Este desgaste se concentra, frequentemente, em uma banda ao longo da linha 

primitiva, como na figura 10. 

 

Figura 10 -  Falha por fadiga ao longo da linha primitiva. 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fonte: Davis (2005) 

 

Devido a cinemática de contato entre os dentes das engrenagens, à medida que 

atravessam a zona de contato, existe uma componente de deslizamento no movimento 

responsável pelo desgaste adesivo e desgaste abrasivo, como na Figuras 11, 12 e 13. 

 

Figura 11 - Fadiga por contato de deslizamento.  

Fonte: Davis (2005) 
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Figura 12 - Desgaste adesivo. 

Fonte: Mechol (2016) 

 

Figura 13 - Desgaste abrasivo.  

Fonte: Davis (2005) 

 

A falha devido à deformação elástica induzida por força deve ser evitada com o valor da 

rigidez do engrenamento instalado, grande e suficiente para manter as frequências naturais do 

sistema acima das frequências do forçamento. Segundo Jack A. Collins (2013), as vibrações de 

operações forem transmitidas às regiões de contato do dente estacionado, os movimentos 

relativos cíclicos de pequena amplitude podem levar à falha por desgaste ou fadiga por 

fretagem. 

Objetivando otimizar a caixa de redução do Projeto BAJA SAE 2016, o foco deste 

Trabalho concentrou-se em evitar falha por escoamento no adoçamento da raiz do dente, fratura 

frágil ou ruptura dúctil devido a cargas de impacto nas regiões em contato e trincamento por 

fadiga abaixo da superfície e desagregação em engrenagens cementadas. 
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3.2 EQUAÇÕES DE TENSÃO DE AGMA 

 

 Definidos o número de dentes das engrenagens do eixo de entrada ou pinhão e saída, o 

modulo de engrenagem e o ângulo de pressão, duas equações fundamentais de tensão são 

utilizadas na metodologia AGMA. 

 

𝜎 = 𝑊𝑡  𝐾0𝐾𝑣𝐾𝑠
𝑃𝑑

𝐹

𝐾𝑚𝐾𝑏

𝐽
          (10) 

 

𝜎𝑐 = 𝐶𝑝√𝑊𝑡 𝐾0𝐾𝑣𝐾𝑠
𝐾𝑚

𝑑𝑝𝐹

𝐶𝑓

𝐼
         (11) 

 

onde, 𝑊𝑡 é a carga tangencial transmitida, 𝐾0 é o fator sobrecarga, 𝐾𝑣 é o fator dinâmico, 𝐾𝑠 é 

o fator de tamanho, 𝑃𝑑 é o passo diametral transversal, F é a largura de face do membro mais 

estreito, 𝐾𝑚 é o fator de distribuição de carga, J é o fator geométrico para resistência a flexão, 

𝐶𝑝 é um coeficiente elástico, 𝐶𝑓 é o fator de condição superficial, 𝑑𝑝 é o diâmetro primitivo do 

pinhão e I é o fator geométrico para a resistência à formação de cavidade. (SHIGLEY, 2005). 

 A equação para a tensão admissível de flexão é apresentada na equação 

 

𝜎𝑎𝑙𝑙 =  
𝑆𝑡

𝑆𝐹

𝑌𝑁

𝐾𝑇𝐾𝑅
           (12) 

 

onde, 𝑆𝑡 é a tensão admissível de flexão, 𝑌𝑁 é o fator de ciclagem de tensão para tensão de 

flexão, 𝐾𝑇 é o fator de temperatura, 𝐾𝑅 é o fator de confiabilidade e 𝑆𝐹 é o fator AGMA de 

segurança. (SHIGLEY, 2005). 

 A equação para tensão admissível de contato 𝜎𝑐,𝑎𝑙𝑙 é apresentada na equação 

 

𝜎𝑐,𝑎𝑙𝑙 =  
𝑆𝑐

𝑆𝐻

𝑍𝑁𝐶𝐻

𝐾𝑇𝐾𝑅
           (13) 

 

ademais, 𝑆𝑐 , é a tensão admissível de contato, 𝑍𝑁 é o fator de vida da ciclagem de tensão, 𝐶𝐻 

é o fator de razão de dureza por resistência à formação de cavidades, 𝐾𝑇 é o fator de temperatura, 

𝐾𝑅 é o fator de confiabilidade e 𝑆𝐻 é o fator AGMA de segurança. (SHIGLEY, 2005). 

 A determinação de I e J depende da razão de contato de face 𝑚𝐹, definido pela equação 
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𝑚𝐹 =
𝐹

𝑝𝑥
            (14) 

 

𝐽 =
𝑌

𝐾𝑓𝑚𝑁
            (15) 

 

em que 𝑝𝑥 é o passo axial, 𝐹 é a largura de face, 𝐾𝑓 é o fator de correção de tensão, 𝑌 é obtido 

a partir de um gabarito construído d perfil de dente no plano normal e baseia-se no ponto mais 

alto de contato de um único dente  e 𝑚𝑁 é a largura de face dividida pelo comprimento total 

mínimo das linhas de contato. Para engrenagens cilíndricas de dentes retos, 𝑚𝑁 = 1 e 𝑚𝐹 = 0. 

(SHIGLEY, 2005). 

 O fator geométrico de resistência a formação de cavidade, denominado I, é determinado 

é expresso pelas equações 

 

 

𝐼 =
𝑐𝑜𝑠∅𝑡𝑠𝑒𝑛∅𝑡

2𝑚𝑁

𝑚𝐺

𝑚𝐺+1
  engrenagens externas      (16) 

 

 

𝐼 =
𝑐𝑜𝑠∅𝑡𝑠𝑒𝑛∅𝑡

2𝑚𝑁

𝑚𝐺

𝑚𝐺−1
  engrenagens internas      (17) 

 

 

𝑚𝐺 =
𝑁𝐺

𝑁𝑃
=  

𝑑𝐺

𝑑𝑝
           (18) 

 

 

onde, 𝑚𝐺 é razão de velocidades, 𝑁𝐺  é o número de dentes da coroa, 𝑁𝑃 é o número de dentes 

do pinhão, 𝑑𝐺  é o diâmetro primitivo da coroa e 𝑑𝑝 é diâmetro primitivo do pinhão. 

(SHIGLEY, 2005). 
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4 RESULTADOS E DISCUSSÕES 

 

 

Para cada um dos pares de engrenagens, alvo do estudo, foram feitos cálculos baseados 

em Metodologia AGMA e propostas com variações de ângulo de pressão para estudo do 

carregamento radial, carregamento tangencial, tensões de contato, tensões de flexão, razão de 

contato e largura de face, como descrito nos itens 4.1, 4.1.1, 4.1.2, 4.1.3 e 4.1.4 

 A ferramenta de Microsoft Excel auxilia o entendimento dos resultados e evidencia, 

diretamente nos resultados, a escolha de cada parâmetro para cada dentado. Os gráficos 

comparativos em porcentagem entre o projeto atual e cada proposta são apresentados em anexo. 

 

 

4.1 CONSIDERACOES 

 

 

 Para o desenvolvimento dos pares de engrenagens e buscando redução de massa através 

do estudo de macrogeometria, os dados importantes para os cálculos foram: 

- Potência do motor de 10 [HP]; 

- Torque do eixo de entrada para o par 19 e 51 dentes de 78,6 [N.m]; 

- Velocidade de eixo de entrada para o par 19 e 51 dentes de 700 [rpm]; 

- Torque do eixo de entrada para o par 25 e 45 dentes de 78,6 [N.m]; 

- Velocidade do eixo de entrada para o par 25 e 45 dentes de 700 [rpm]; 

- Torque do eixo de entrada para o par 17 e 47 com o par 19 e 51 dentes de 211,0 [N.m]; 

- Velocidade do eixo de entrada para o par 17 e 47 dentes com o par 19 e 51 dentes de 

260,7 [rpm]; 

- Torque do eixo de entrada para o par 17 e 47 com o par 25 e 45 dentes de 141,5 [N.m]; 

- Velocidade do eixo de entrada para o par 17 e 47 dentes com o par 25 e 45 dentes de 

388,8 [rpm]; 

- Material dos pares de engrenagens AISI 8620 cementado, dureza 628 HB, 

comercialmente utilizado para esse fim e por apresentar propriedades que atendem as aplicações 

do projeto. 
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4.1.1 Par 19-51 dentes 

 

Os dados de geometria, resultados de tensão de flexão e de tensão de contato obtidos 

para o par de engrenagem 14 e 17, originalmente com ângulo de pressão de 20° e largura de 

face de 12 mm, são apresentados na Tabela 1. 

 

Tabela 1 – Especificação engrenagens 19 e 51 dentes. 

ESPECIFICAÇÕES DAS ENGRENAGENS 

Parâmetros de entrada Motora Movida 
Número de dentes  19 51 
Largura de face [mm] 12 12 
Torque de entrada [N.m] 78,6  -- 
Velocidade de entrada [rpm] 700  -- 
Distância entre centros [mm] 87,5  -- 
Tolerância (+) 0,1  -- 
Tolerância (-) 0,1  -- 
Módulo [mm] 2,5  -- 
Ângulo de pressão [°] 20  -- 
Ângulo de hélice[°] 0  -- 
Direção de hélice  Direita Esquerda 
Diâmetros de chanfro [mm] 52,35 132,35 
Diâmetro externo máximo [mm] 52,6 132,6 
Diâmetro externo mínimo [mm] 52,4 132,4 
Diâmetro de raiz máximo [mm] 41,8 121,8 
Diâmetro de raiz mínimo [mm] 41,6 121,6 
Diâmetro de chanfro máximo [mm] 52,4 132,4 
Diâmetro de chanfro mínimo [mm] 52,3 132,3 
Espessura de dente transversal máximo [mm] 4 4 
Espessura de dente transversal mínimo [mm] 3,8 3,8 
Espessura de dente normal máximo [mm] 4 4 
Espessura de dente normal mínimo [mm] 3,8 3,8 
Número de dentes medidos 3 6 
Comprimento de base tangente máximo [mm] 19,185 42,446 
Comprimento de base tangente mínimo [mm] 18,997 42,258 
Diâmetro de esferas máximo [mm] 52,362 132,512 
Diâmetro de esferas mínimo [mm] 51,871 131,988 
Diâmetro de esferas [mm] 4 4 
Diâmetro primitivo [mm] 47,5 127,5 
Ponto de carregamento no dente Topo --  
Requisito de tensão de flexão [kPa] 862000 862000 
Máxima tensão de flexão [kPa] 930000 930000 
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Método de tensão de flexão AGMA AGMA  
 

Parâmetros de saída Motora Movida 

Carregamento tangencial [N] - magnitude 3311  -- 
Carregamento radial [N] - magnitude 1205  -- 
Carregamento axial [N] - magnitude 0  -- 
Tensão de flexão [MPa] 534 506 
Tensão de contato no diâmetro primitivo [MPa] 1467  -- 

Fonte: Própria autoria. 

 

Os resultados obtidos com ângulo de pressão de 22,5° e largura de face de 12 mm para 

o par de engrenagem 14 e 17 estão descritos na Tabela 2.  

 

Tabela 2 – Proposta 1 engrenagens 19 e 51 dentes. 

Parâmetros de saída 
 

Motora Movida 

Carregamento tangencial [N] - magnitude 3311  -- 
Carregamento radial [N] – magnitude 1371  -- 
Tensão de flexão [MPa] 463 432 
Tensão de contato no diâmetro primitivo (MPa) 1400  -- 

Fonte: Própria autoria. 

 

Os resultados obtidos com ângulo de pressão de 25° e largura de face de 12 mm para o 

par de engrenagem 14 e 17 estão descritos na Tabela 3. 

 

 Tabela 3 – Proposta 2 engrenagens 19 e 51 dentes. 

 

Fonte: Própria autoria. 

 

Os resultados obtidos com ângulo de pressão de 22,5° e largura de face de 10 mm para 

o par de engrenagem 14 e 17 estão descritos na Tabela 4. 

 

 

 

Parâmetros de saída 
 

Motora Movida 

Carregamento tangencial [N] - magnitude 3311 --  
Carregamento radial [N] – magnitude 1544 --  
Tensão de flexão [MPa] 401 370 
Tensão de contato no diâmetro primitivo [MPa] 1343 --  
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Tabela 4 – Proposta 3 engrenagens 19 e 51 dentes. 

Parâmetros de saída   Motora Movida 

Carregamento tangencial [N] - magnitude 3311 --  
Carregamento radial [N] – magnitude 1371 --  
Tensão de flexão [MPa] 555 518 
Tensão de contato no diâmetro primitivo [MPa] 1534 --  

Fonte: Própria autoria. 

 

Os resultados obtidos com ângulo de pressão de 25° e largura de face de 10 mm para o 

par de engrenagem 14 e 17 estão descritos na Tabela 5. 

 

 Tabela 5 – Proposta 4 engrenagens 19 e 51 dentes. 

Parâmetros de saída   Motora Movida 

Carregamento tangencial [N] - magnitude 3311 --  
Carregamento radial [N] – magnitude 1544 --  
Tensão de flexão [MPa] 482 444 
Tensão de contato no diâmetro primitivo [MPa] 1471 --  

Fonte: Própria autoria. 

 

Os resultados obtidos com ângulo de pressão de 27,5° e largura de face de 8 mm para a 

engrenagem motora e 9 mm para a engrenagem movida estão descritos na Tabela 6. 

 

Tabela 6 – Proposta 5 engrenagens 19 e 51 dentes. 

Parâmetros de saída   Motora Movida 

Carregamento tangencial [N] - magnitude 3311 -- 
Carregamento radial [N] – magnitude 1724  -- 
Tensão de flexão [MPa] 523 475 
Tensão de contato no diâmetro primitivo [MPa] 1585  -- 

 Fonte: Própria autoria. 

 

 

4.1.2 Par 25-45 dentes 

 

 

Os dados de geometria e os resultados de tensão de flexão e de contato obtidos para o 

par de engrenagem 13 e 16, originalmente com ângulo de pressão de 20° e largura de face de 
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12 mm, são apresentados na Tabela 7. O pinhão possui 25 dentes e a engrenagem movida 45 

dentes. 

 

Tabela 7 - Especificação engrenagens 25 e 45 dentes. 

ESPECIFICAÇÕES DAS ENGRENAGENS 

Parâmetros de entrada Motora Movida 
Número de dentes  25 45 
Largura de face [mm] 12 12 
Torque de entrada [N.m] 78,6  -- 
Velocidade de entrada [rpm] 700  -- 
Distância entre centros [mm] 87,5  -- 
Tolerância (+) 0,1  -- 
Tolerância (-) 0,1  -- 
Módulo [mm] 2,5  -- 
Ângulo de pressão [°] 20  -- 
Ângulo de hélice[°] 0  -- 
Direção de hélice  Direita Esquerda 
Diâmetros de chanfro [mm] 67,35 117,35 
Diâmetro externo máximo [mm] 67,6 117,6 
Diâmetro externo mínimo [mm] 67,4 117,4 
Diâmetro de raiz máximo [mm] 56,8 106,8 
Diâmetro de raiz mínimo [mm] 56,6 106,6 
Diâmetro de chanfro máximo [mm] 67,4 117,4 
Diâmetro de chanfro mínimo [mm] 67,3 117,3 
Espessura de dente transversal máximo [mm] 4 4 
Espessura de dente transversal mínimo [mm] 3,8 3,8 
Espessura de dente normal máximo [mm] 4 4 
Espessura de dente normal mínimo [mm] 3,8 3,8 
Número de dentes medidos 3 6 
Comprimento de base tangente máximo [mm] 19,395 42,236 
Comprimento de base tangente mínimo [mm] 19,207 42,048 
Diâmetro de esferas máximo [mm] 67,419 117,5 
Diâmetro de esferas mínimo [mm] 66.916 116,978 
Diâmetro de esferas [mm] 4 4 
Diâmetro primitivo [mm] 62,5 112,5 
Ponto de carregamento no dente Topo --  
Requisito de tensão de flexão [kPa] 862000 862000 
Máxima tensão de flexão [kPa] 930000 930000 
Método de tensão de flexão AGMA AGMA  
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Parâmetros de saída Motora Movida 

Carregamento tangencial [N] - magnitude 2516  -- 
Carregamento radial [N] - magnitude 916  -- 
Carregamento axial [N] - magnitude 0  -- 
Tensão de flexão [MPa] 392 384 
Tensão de contato no diâmetro primitivo [MPa] 1133  -- 

Fonte: Própria autoria. 

 

Os resultados obtidos com ângulo de pressão de 22,5° e largura de face de 12 mm para 

o par de engrenagem 13 e 16 estão descritos na Tabela 8. 

 

Tabela 8 -  Proposta 1 engrenagens 25 e 45 dentes. 

Parâmetros de saída 
 

Motora Movida 

Carregamento tangencial [N] - magnitude 2516  -- 
Carregamento radial [N] – magnitude 1042  -- 
Tensão de flexão [MPa] 339 329 
Tensão de contato no diâmetro primitivo (MPa) 1083  -- 

Fonte: Própria autoria. 

 

Os resultados obtidos com ângulo de pressão de 25° e largura de face de 12 mm para o 

par de engrenagem 13 e 16 estão descritos na Tabela 9. 

 

Tabela 9 – Proposta 2 engrenagens 25 e 45 dentes. 

 

Fonte: Própria autoria. 

 

Os resultados obtidos com ângulo de pressão de 22,5° e largura de face de 10 mm para 

o par de engrenagem 13 e 16 estão descritos na Tabela 10. 

 

 

 

 

 

Parâmetros de saída 
 

Motora Movida 

Carregamento tangencial [N] - magnitude 2516  -- 
Carregamento radial [N] – magnitude 1173  -- 
Tensão de flexão [MPa] 293 282 
Tensão de contato no diâmetro primitivo [MPa] 1041  -- 
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Tabela 10 – Proposta 3 engrenagens 25 e 45 dentes. 

Parâmetros de saída   Motora Movida 

Carregamento tangencial [N] - magnitude 2516  -- 
Carregamento radial [N] – magnitude 1042  -- 
Tensão de flexão [MPa] 406 394 
Tensão de contato no diâmetro primitivo [MPa] 1186  -- 

Fonte: Própria autoria. 

 

Os resultados obtidos com ângulo de pressão de 25° e largura de face de 10 mm para o 

par de engrenagem 13 e 16 estão descritos na Tabela 11. 

 

Tabela 11 – Proposta 4 engrenagens 25 e 45 dentes. 

Parâmetros de saída   Motora Movida 

Carregamento tangencial [N] - magnitude 2516  -- 
Carregamento radial [N] – magnitude 1173  -- 
Tensão de flexão [MPa] 351 338 
Tensão de contato no diâmetro primitivo [MPa] 1140  -- 

Fonte: Própria autoria. 

 

Os resultados obtidos com ângulo de pressão de 27,5° e largura de face de 8 mm para a 

engrenagem motora e 9 mm para engrenagem movida estão descritos na Tabela 12. 

 

Tabela 12 – Proposta 5 engrenagens 25 e 45 dentes. 

Parâmetros de saída   Motora Movida 

Carregamento tangencial [N] - magnitude 2516  -- 
Carregamento radial [N] – magnitude 1310  -- 
Tensão de flexão [MPa] 380 363 
Tensão de contato no diâmetro primitivo [MPa] 1231  -- 

Fonte: Própria autoria. 
 

 

 

4.1.3 Par 17-47 dentes com par 25-45 dentes 

 

 

Os dados de geometria e os resultados de tensão de flexão e de contato obtidos para o 

par de engrenagem 5 e 15, originalmente, com ângulo de pressão de 20° e largura de face de 20 
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mm e 22,5 mm, respectivamente, cujo pinhão possui 17 dentes e a engrenagem movida 47 

dentes estão descrito na Tabela 13. O trem de engrenagem é formado pelo par 13 e 16 com o 

par 5 e 15.  

 

 Tabela 13 - Especificação engrenagens 17 e 47 dentes. 

ESPECIFICAÇÕES DAS ENGRENAGENS 

Parâmetros de entrada Motora Movida 
Número de dentes  17 47 
Largura de face [mm] 20 22.5 
Torque de entrada [N.m] 141,5  -- 
Velocidade de entrada [rpm] 388,8  -- 
Distância entre centros [mm] 80  -- 
Tolerância (+) 0,1  -- 
Tolerância (-) 0,1  -- 
Módulo [mm] 2,5  -- 
Ângulo de pressão [°] 20  -- 
Ângulo de hélice[°] 0  -- 
Direção de hélice  Direita Esquerda 
Diâmetros de chanfro [mm] 47,34 122,35 
Diâmetro externo máximo [mm] 47,6 122,6 
Diâmetro externo mínimo [mm] 47,4 122,4 
Diâmetro de raiz máximo [mm] 36,8 111,8 
Diâmetro de raiz mínimo [mm] 36,6 111,6 
Diâmetro de chanfro máximo [mm] 47,4 122,4 
Diâmetro de chanfro mínimo [mm] 47,3 122,3 
Espessura de dente transversal máximo [mm] 4 4 
Espessura de dente transversal mínimo [mm] 3,8 3,8 
Espessura de dente normal máximo [mm] 4 4 
Espessura de dente normal mínimo [mm] 3,8 3,8 
Número de dentes medidos 2 6 
Comprimento de base tangente máximo [mm] 11,734 42,306 
Comprimento de base tangente mínimo [mm] 11,546 42,118 
Diâmetro de esferas máximo [mm] 47,335 122,505 
Diâmetro de esferas mínimo [mm] 46,849 121,982 
Diâmetro de esferas [mm] 4 4 
Diâmetro primitivo [mm] 42,5 117,5 
Ponto de carregamento no dente Topo --  
Requisito de tensão de flexão [kPa] 862000 862000 
Máxima tensão de flexão [kPa] 930000 930000 
Método de tensão de flexão AGMA AGMA  
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Parâmetros de saída Motora Movida 

Carregamento tangencial [N] - magnitude 6661  -- 
Carregamento radial [N] - magnitude 2424  -- 
Carregamento axial [N] - magnitude 0  -- 
Tensão de flexão [MPa] 658 610 
Tensão de contato no diâmetro primitivo [MPa] 1735  -- 

Fonte: Própria autoria. 

 

Os resultados obtidos com ângulo de pressão de 22,5° e largura de face de 20 mm para 

o par de engrenagem 13 e 22,5 mm para a engrenagem 16 estão descritos na Tabela 14. O trem 

de engrenagem é formado pelo par 13 e 16 com o par 5 e 15. 

 

 Tabela 14 – Proposta 1 engrenagens 17 e 47 dentes. 

Parâmetros de saída 
 

Motora Movida 

Carregamento tangencial [N] - magnitude 6661  -- 
Carregamento radial [N] – magnitude 2759  -- 
Tensão de flexão [MPa] 571 521 
Tensão de contato no diâmetro primitivo (MPa) 1653  -- 

Fonte: Própria autoria. 

 

Os resultados obtidos com ângulo de pressão de 25° e largura de face de 20 mm para o 

par de engrenagem 13 e 22,5 mm para a engrenagem 16 estão descritos na Tabela 15. O trem 

de engrenagem é formado pelo par 13 e 16 com o par 5 e 15. 

 

 Tabela 15 – Proposta 2 engrenagens 17 e 47 dentes. 

Parâmetros de saída 
 

Motora Movida 

Carregamento tangencial [N] - magnitude 6661  -- 
Carregamento radial [N] – magnitude 3106  -- 
Tensão de flexão [MPa] 496 447 
Tensão de contato no diâmetro primitivo (MPa) 1582  -- 

Fonte: Própria autoria. 

 

Os resultados obtidos com ângulo de pressão de 22,5° e largura de face de 18 mm para 

o par de engrenagem 13 e 20,5 mm para a engrenagem 16 estão descritos na Tabela 16. O trem 

de engrenagem é formado pelo par 13 e 16 com o par 5 e 15. 
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Tabela 16 – Proposta 3 engrenagens 17 e 47 dentes. 

Parâmetros de saída 
 

Motora Movida 

Carregamento tangencial [N] - magnitude 6661  -- 
Carregamento radial [N] – magnitude 2759  -- 
Tensão de flexão [MPa] 634 579 
Tensão de contato no diâmetro primitivo (MPa) 1742  -- 

Fonte: Própria autoria. 

 

Os resultados obtidos com ângulo de pressão de 25° e largura de face de 18 mm para o 

par de engrenagem 13 e 20,5 mm para a engrenagem 16 estão descritos na Tabela 17. O trem 

de engrenagem é formado pelo par 13 e 16 com o par 5 e 15. 

 

 Tabela 17 – Proposta 4 engrenagens 17 e 47 dentes. 

Parâmetros de saída 
 

Motora Movida 

Carregamento tangencial [N] - magnitude 6661  -- 
Carregamento radial [N] – magnitude 3106  -- 
Tensão de flexão [MPa] 543 490 
Tensão de contato no diâmetro primitivo (MPa) 1668  -- 

Fonte: Própria autoria. 

 

Os resultados obtidos com ângulo de pressão de 27,5° e largura de face de 18 mm para 

o par de engrenagem 13 e 20,5 mm para a engrenagem 16 estão descritos na Tabela 18. O trem 

de engrenagem é formado pelo par 13 e 16 com o par 5 e 15. 

 

 Tabela 18 -  Proposta 5 engrenagens 17 e 47 dentes. 

Parâmetros de saída 
 

Motora Movida 

Carregamento tangencial [N] - magnitude 6661  -- 
Carregamento radial [N] – magnitude 3468  -- 
Tensão de flexão [MPa] 479 426 
Tensão de contato no diâmetro primitivo (MPa) 1604  -- 

Fonte: Própria autoria. 

 

Os resultados obtidos com ângulo de pressão de 27,5° e largura de face de 17 mm para 

o par de engrenagem 13 e 19,5 mm para a engrenagem 16 estão descritos na Tabela 19. O trem 

de engrenagem é formado pelo par 13 e 16 com o par 5 e 15. 
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 Tabela 19 – Proposta 6 engrenagens 17 e 47 dentes. 

Parâmetros de saída 
 

Motora Movida 
Carregamento tangencial [N] - magnitude 6661  -- 
Carregamento radial [N] – magnitude 3468  -- 
Tensão de flexão [MPa] 507 451 
Tensão de contato no diâmetro primitivo (MPa) 1651  -- 

Fonte: Própria autoria. 

 

Os resultados obtidos com ângulo de pressão de 27,5° e largura de face de 16 mm para 

o par de engrenagem 13 e 18,5 mm para a engrenagem 16 estão descritos na Tabela 20. O trem 

de engrenagem é formado pelo par 13 e 16 com o par 5 e 15. 

 

 Tabela 20 – Proposta 7 engrenagens 17 e 47 dentes. 

Parâmetros de saída 
 

Motora Movida 
Carregamento tangencial [N] - magnitude 6661  -- 
Carregamento radial [N] – magnitude 3468  -- 
Tensão de flexão [MPa] 539 479 
Tensão de contato no diâmetro primitivo (MPa) 1702  -- 

Fonte: Própria autoria. 

 

Os resultados obtidos com ângulo de pressão de 27,5° e largura de face de 15 mm para 

o par de engrenagem 13 e 17,5 mm para a engrenagem 16 estão descritos na Tabela 21. O trem 

de engrenagem é formado pelo par 13 e 16 com o par 5 e 15. 

 

 Tabela 21 – Proposta 8 engrenagens 17 e 47 dentes. 

Parâmetros de saída 
 

Motora Movida 

Carregamento tangencial [N] - magnitude 6661  -- 
Carregamento radial [N] – magnitude 3468  -- 
Tensão de flexão [MPa] 575 511 
Tensão de contato no diâmetro primitivo (MPa) 1757  -- 

Fonte: Própria autoria. 
 

 
4.1.4 Par 17-47 dentes com par 19-51 dentes 

 
 

Os dados de geometria e os resultados de tensão de flexão e de contato obtidos para o 

par de engrenagem 5 e 15, originalmente, com ângulo de pressão de 20° e largura de face de 20 

mm e 22,5 mm, respectivamente, cujo pinhão possui 17 dentes e a engrenagem movida 47 
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dentes estão descrito na Tabela 22. O trem de engrenagem é formado pelo par 14 e 17 com o 

par 5 e 15. 

 

 Tabela 22 - Especificação engrenagens 17 e 47 dentes. 

ESPECIFICAÇÕES DAS ENGRENAGENS 

Parâmetros de entrada Motora Movida 
Número de dentes  17 47 
Largura de face [mm] 20 22.5 
Torque de entrada [N.m] 211,0  -- 
Velocidade de entrada [rpm] 260,7  -- 
Distância entre centros [mm] 80  -- 
Tolerância (+) 0,1  -- 
Tolerância (-) 0,1  -- 
Módulo [mm] 2,5  -- 
Ângulo de pressão [°] 20  -- 
Ângulo de hélice[°] 0  -- 
Direção de hélice  Direita Esquerda 
Diâmetros de chanfro [mm] 47,34 122,35 
Diâmetro externo máximo [mm] 47,6 122,6 
Diâmetro externo mínimo [mm] 47,4 122,4 
Diâmetro de raiz máximo [mm] 36,8 111,8 
Diâmetro de raiz mínimo [mm] 36,6 111,6 
Diâmetro de chanfro máximo [mm] 47,4 122,4 
Diâmetro de chanfro mínimo [mm] 47,3 122,3 
Espessura de dente transversal máximo [mm] 4 4 
Espessura de dente transversal mínimo [mm] 3,8 3,8 
Espessura de dente normal máximo [mm] 4 4 
Espessura de dente normal mínimo [mm] 3,8 3,8 
Número de dentes medidos 2 6 
Comprimento de base tangente máximo [mm] 11,734 42,306 
Comprimento de base tangente mínimo [mm] 11,546 42,118 
Diâmetro de esferas máximo [mm] 47,335 122,505 
Diâmetro de esferas mínimo [mm] 46,849 121,982 
Diâmetro de esferas [mm] 4 4 
Diâmetro primitivo [mm] 42,5 117,5 
Ponto de carregamento no dente Topo --  
Requisito de tensão de flexão [kPa] 862000 862000 
Máxima tensão de flexão [kPa] 930000 930000 
Método de tensão de flexão AGMA AGMA  
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Parâmetros de saída Motora Movida 

Carregamento tangencial [N] - magnitude 9933  -- 
Carregamento radial [N] - magnitude 3615  -- 
Carregamento axial [N] - magnitude 0  -- 
Tensão de flexão [MPa] 982 909 
Tensão de contato no diâmetro primitivo [MPa] 2118  -- 

Fonte: Própria autoria. 

 

Os resultados obtidos com ângulo de pressão de 22,5° e largura de face de 20 mm para 

o par de engrenagem 13 e 22,5 mm para a engrenagem 16 estão descritos na Tabela 23. O trem 

de engrenagem é formado pelo par 14 e 17 com o par 5 e 15. 

 

 Tabela 23 – Proposta 1 engrenagens 17 e 47 dentes. 

Parâmetros de saída 
 

Motora Movida 

Carregamento tangencial [N] - magnitude 9933  -- 
Carregamento radial [N] – magnitude 4114  -- 
Tensão de flexão [MPa] 851 777 
Tensão de contato no diâmetro primitivo (MPa) 2018  -- 

Fonte: Própria autoria. 

 

Os resultados obtidos com ângulo de pressão de 25° e largura de face de 20 mm para o 

par de engrenagem 13 e 22,5 mm para a engrenagem 16 estão descritos na Tabela 24. O trem 

de engrenagem é formado pelo par 14 e 17 com o par 5 e 15. 

 

 Tabela 24 – Proposta 2 engrenagens 17 e 47 dentes. 

Parâmetros de saída 
 

Motora Movida 

Carregamento tangencial [N] - magnitude 9933  -- 
Carregamento radial [N] – magnitude 4632  -- 
Tensão de flexão [MPa] 739 666 
Tensão de contato no diâmetro primitivo (MPa) 1932  -- 

Fonte: Própria autoria. 

 

Os resultados obtidos com ângulo de pressão de 22,5° e largura de face de 18 mm para 

o par de engrenagem 13 e 20,5 mm para a engrenagem 16 estão descritos na Tabela 25. O trem 

de engrenagem é formado pelo par 14 e 17 com o par 5 e 15. 
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 Tabela 25 – Proposta 3 engrenagens 17 e 47 dentes. 

Parâmetros de saída 
 

Motora Movida 

Carregamento tangencial [N] - magnitude 9933  -- 
Carregamento radial [N] – magnitude 4114  -- 
Tensão de flexão [MPa] 945 864 
Tensão de contato no diâmetro primitivo (MPa) 2127  -- 

Fonte: Própria autoria. 

 

Os resultados obtidos com ângulo de pressão de 25° e largura de face de 18 mm para o 

par de engrenagem 13 e 20,5 mm para a engrenagem 16 estão descritos na Tabela 26. O trem 

de engrenagem é formado pelo par 14 e 17 com o par 5 e 15. 

 

 Tabela 26 – Proposta 4 engrenagens 17 e 47 dentes. 

Parâmetros de saída 
 

Motora Movida 

Carregamento tangencial [N] - magnitude 9933  -- 
Carregamento radial [N] – magnitude 4632  -- 
Tensão de flexão [MPa] 821 736 
Tensão de contato no diâmetro primitivo (MPa) 2036  -- 

Fonte: Própria autoria. 

 

Os resultados obtidos com ângulo de pressão de 27,5° e largura de face de 18 mm para 

o par de engrenagem 13 e 20,5 mm para a engrenagem 16 estão descritos na Tabela 27. O trem 

de engrenagem é formado pelo par 14 e 17 com o par 5 e 15. 

 

 Tabela 27 – Proposta 5 engrenagens 17 e 47 dentes. 

Parâmetros de saída 
 

Motora Movida 

Carregamento tangencial [N] - magnitude 9933  -- 
Carregamento radial [N] – magnitude 5171  -- 
Tensão de flexão [MPa] 714 635 
Tensão de contato no diâmetro primitivo (MPa) 1959  -- 

Fonte: Própria autoria. 

 

Os resultados obtidos com ângulo de pressão de 27,5° e largura de face de 17 mm para 

o par de engrenagem 13 e 19,5 mm para a engrenagem 16 estão descritos na Tabela 28. O trem 

de engrenagem é formado pelo par 14 e 17 com o par 5 e 15. 
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 Tabela 28 – Proposta 6 engrenagens 17 e 47 dentes. 

Parâmetros de saída 
 

Motora Movida 

Carregamento tangencial [N] - magnitude 9933  -- 
Carregamento radial [N] – magnitude 5171  -- 
Tensão de flexão [MPa] 756 672 
Tensão de contato no diâmetro primitivo (MPa) 2016  -- 

Fonte: Própria autoria. 

 

Os resultados obtidos com ângulo de pressão de 27,5° e largura de face de 16 mm para 

o par de engrenagem 13 e 18,5 mm para a engrenagem 16 estão descritos na Tabela 29. O trem 

de engrenagem é formado pelo par 14 e 17 com o par 5 e 15. 

 

 Tabela 29 -  Proposta 7 engrenagens 17 e 47 dentes. 

Parâmetros de saída 
 

Motora Movida 

Carregamento tangencial [N] - magnitude 9933  -- 
Carregamento radial [N] – magnitude 5171  -- 
Tensão de flexão [MPa] 804 714 
Tensão de contato no diâmetro primitivo (MPa) 2078  -- 

Fonte: Própria autoria. 

 

Os resultados obtidos com ângulo de pressão de 27,5° e largura de face de 15 mm para 

o par de engrenagem 13 e 17,5 mm para a engrenagem 16 estão descritos na Tabela 30. O trem 

de engrenagem é formado pelo par 14 e 17 com o par 5 e 15. 

 

 Tabela 30 – Proposta 8 engrenagens 17 e 47 dentes. 

Parâmetros de saída 
 

Motora Movida 

Carregamento tangencial [N] - magnitude 9933  -- 
Carregamento radial [N] – magnitude 5171  -- 
Tensão de flexão [MPa] 857 762 
Tensão de contato no diâmetro primitivo (MPa) 2146  -- 

Fonte: Própria autoria. 
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4.2 SIMULAÇÕES DE PERFIL DE ENGRENAGEM 

 

 

 Foram realizadas simulações de perfil de engrenagem em todos os pares através da 

ferramenta GMGEAR v2016. Para realização das simulações, foi considerado o carregamento 

na geometria de topo e critério de tensão máxima de flexão de 862 [MPa] de acordo com BOD 

(Bill of Design) para Engenharia de Produtos General Motors. 

 Os pontos de contato encontram-se ao longo da linha de ação e foram gerados perfis de 

engrenagens com ângulo de pressão de 20° para o projeto atual e propostas com 22,5°, 25°, 

27,5°. A razão de contato foi verificada para cada engrenagem respeitando parâmetros para 

validação do projeto. Os perfis de dentados são apresentados a seguir nas Figuras 14, 15, 16 e 

17 para as engrenagens de 25 e 45 dentes. 

 As simulações do perfil de engrenagem permitem observar a influência do ângulo de 

pressão na geometria de topo do dente, a razão de contato e a linha de ação. 

 

Figura 14 – Ângulo de pressão 20°. Razão de contato 1,576. Par 25 e 45 dentes. 

  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fonte: Própria autoria. 

 

 

 

 

Azul: Engrenagem movida. 
Vermelho: Engrenagem motora. 
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 A Figura 15 representa o perfil simulado da engrenagem de 25 e 45 dentes com ângulo 

de pressão de 22,5° e respeita o valor de razão de contato acima de 1,2. 

 

Figura 15 – Ângulo de pressão 22,5°. Razão de contato 1,478. Par 25 e 45 dentes. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fonte: Própria autoria. 

 

A Figura 16 representa o perfil simulado da engrenagem de 25 e 45 dentes com ângulo 

de pressão de 25°. A simulação permite observar a redução da linha da ação e redução da razão 

de contato. 

 

Figura 16 – Ângulo de pressão 25°. Razão de contato 1,398. Par 25 e 45 dentes. 

  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fonte: Própria autoria. 

Azul: Engrenagem movida. 
Vermelho: Engrenagem motora. 

Azul: Engrenagem movida. 
Vermelho: Engrenagem motora. 
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A Figura 17 representa o perfil simulado da engrenagem de 25 e 45 dentes com ângulo 

de pressão de 27,5°. O aumento do ângulo de pressão ocasiona redução da linha da ação e 

redução da razão de contato. 

 

Figura 17 – Ângulo de pressão 27,5°. Razão de contato 1,333. Par 25 e 45 dentes. 

  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fonte: Própria autoria.  

  

Os resultados obtidos para o par de engrenagens de 19 e 51 dentes são apresentados nas 

Figuras 18, 19, 20 e 21. 

 

 Figura 18 - Ângulo de pressão 20°. Razão de contato 1,554. Par 19 e 51 dentes.  

  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fonte: Própria autoria. 

 

Azul: Engrenagem movida. 
Vermelho: Engrenagem motora. 

Azul: Engrenagem movida. 
Vermelho: Engrenagem motora. 
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 A Figura 19 representa o perfil simulado da engrenagem de 19 e 51 dentes com ângulo 

de pressão de 22,5° e respeita o valor de razão de contato acima de 1,2. 

 

Figura 19 – Ângulo de pressão 22,5°. Razão de contato 1,46. Par 19 e 51 dentes. 

Fonte: Própria autoria. 

 

A Figura 20 representa o perfil simulado da engrenagem de 19 e 51 dentes com ângulo 

de pressão de 25°. A simulação permite observar a redução da linha da ação, redução da razão 

de contato e estreitamento da geometria de topo do dente. 

 

 Figura 20 – Ângulo de pressão 25°. Razão de contato 1,383. Par 19 e 51 dentes. 

 

  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fonte: Própria autoria.  

Azul: Engrenagem movida. 
Vermelho: Engrenagem motora. 

Azul: Engrenagem movida. 
Vermelho: Engrenagem motora. 
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A Figura 21 representa o perfil simulado da engrenagem de 19 e 51 dentes com ângulo 

de pressão de 27,5°. O aumento do ângulo de pressão ocasiona redução da linha da ação, 

redução da razão de contato e estreitamento da geometria de topo do dente. 

 

Figura 21 – Ângulo de pressão 27,5°. Razão de contato 1,321. Par 19 e 51 dentes. 

 

  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Fonte: Própria autoria. 

 

Os resultados obtidos para o par de engrenagens de 17 e 47 dentes são apresentados nas 

Figuras 22, 23, 24 e 25. 

 

Figura 22 – Ângulo de pressão 20°. Razão de contato 1,533. Par 17 e 47 dentes. 

 

Fonte: Própria autoria. 

Azul: Engrenagem movida. 
Vermelho: Engrenagem motora. 

Azul: Engrenagem movida. 
Vermelho: Engrenagem motora. 
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A Figura 23 representa o perfil simulado da engrenagem de 17 e 47 dentes com ângulo 

de pressão de 22,5° e respeita o valor de razão de contato acima de 1,2. 

 

Figura 23 – Ângulo de pressão 22,5°. Razão de contato 1,444. Par 17 e 47 dentes. 

 

 Fonte: Própria autoria. 

 

 A Figura 24 representa o perfil simulado da engrenagem de 17 e 47 dentes com ângulo 

de pressão de 25°. A simulação permite observar a redução da linha da ação, redução da razão 

de contato e estreitamento da geometria de topo do dente. 

 

 Figura 24 – Ângulo de pressão 25°. Razão de contato 1,37. Par 17 e 47 dentes. 

 

 Fonte: Própria autoria. 

Azul: Engrenagem movida. 
Vermelho: Engrenagem motora. 

Azul: Engrenagem movida. 
Vermelho: Engrenagem motora. 
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 A Figura 25 representa o perfil simulado da engrenagem de 17 e 47 dentes com ângulo 

de pressão de 27,5°. A redução da razão de contato influência diretamente no ruído gerado pelas 

engrenagens, pois ocorre o aumento de distância entre os flancos dos dentes ou folga entre os 

dentes acoplados (backlash). 

 

 Figura 25 – Ângulo de pressão 27 ,5°. Razão de contato 1,31. Par 17 e 47 dentes. 

 

Fonte: Própria autoria. 

 

 As engrenagens de 17 e 47 dentes foram simuladas com o maior torque de entrada de 

211,0 [N.m], carregamento mais crítico a ser avaliado, conforme redução 1 da Figura 7 e 

resultados conforme Figuras 22, 23, 24 e 25. 

 Através do modelo matemático das engrenagens e os resultados obtidos pelo uso da 

ferramenta de simulação GMGEAR v2016, foi possível reduzir a espessura de face para 

otimização de massa. A ferramenta NX: Siemens PLM Software possibilitou estimar o volume 

e massa de cada engrenagem e o modelo matemático com novas especificações. A engrenagem 

de 19 dentes apresenta novo modelo matemático com redução de 4 [mm] na largura de face e 

apresentou redução de 31,65% em massa, como na Figura 26. 

  

Azul: Engrenagem movida. 
Vermelho: Engrenagem motora. 
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 Figura 26 – Engrenagem 19 dentes. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 Fonte: Própria autoria. 

 

 A engrenagem de 51 dentes apresenta novo modelo matemático com redução na largura 

de face de 2 [mm] em cada lado da engrenagem e gera uma redução de massa de 26,66%, como 

na Figura 27. 

 

 Figura 27 – Engrenagem 51 dentes. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

  

Fonte: Própria autoria. 

 

 A engrenam de 25 dentes apresenta novo modelo matemático com redução na largura de 

face de 4 [mm] e redução de massa de 32,57%, como na Figura 28. 
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 Figura 28 – Engrenagem de 25 dentes. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

  

Fonte: Própria autoria. 

 

A engrenagem de 45 dentes apresenta novo modelo matemático com redução na largura 

de face de 2 [mm] em cada lado da engrenagem e gera uma redução de massa de 27,26%, como 

na Figura 29. 

 

 Figura 29 – Engrenagem de 45 dentes. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

  

Fonte: Própria autoria. 

 

 

A engrenagem de 17 dentes apresenta novo modelo matemático com redução na largura 

de face de 2,5 [mm] em cada lado da engrenagem e gera uma redução de massa de 11,73%, 

como na Figura 30. 
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 Figura 30 – Engrenagem de 17 dentes. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

 Fonte: Própria autoria. 

 

 

A engrenagem de 47 dentes apresenta novo modelo matemático com redução na largura 

de face de 2,5 [mm] em cada lado da engrenagem e gera uma redução de massa de 20,80%, 

como na Figura 31. 

 

 Figura 31 – Engrenagem 47 dentes. 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

 

 

Fonte: Própria autoria. 
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 Os resultados da otimização influenciam diretamente no modelo matemático da carcaça 

da caixa de redução e a quantidade de óleo SAE 90. A carcaça apresenta espessura de parede 

de 4 [mm], como visto na Figura 32. 

 

   Figura 32 – Cortes nos planos XY e YZ.  

 

   Fonte: Própria autoria. 

 

 O aumento no carregamento radial acarreta redimensionamento dos rolamentos. Os 

alojamentos dos rolamentos necessitam de redimensionamento e também apresentam 4 [mm] 

de parede, como visto na Figura 33. 

 

   Figura 33 – Parede de 4 [mm] do alojamento. 

 

Fonte: Própria autoria. 
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 A caixa de redução apresenta posicionamento equidistante dos parafusos, podendo assim 

ser alvo de estudos futuros para redução de furações e componentes de fixação, como mostrado 

na Figura 34. 

 

   Figura 34 – Posicionamento dos parafusos. 

   Fonte: Própria autoria. 

 

 

 A Figura 35 apresenta esquema da carcaça bipartida empregada no protótipo MB1114. 

 

   Figura 35 – Desenho conjunto da caixa de redução. 

  
   Fonte: Própria autoria. 
 
 
 



59 
 

 

 A Figura 36 apresenta esquema dos rolamentos comercias empregados na caixa de 

redução. 

 

   Figura 36 – Posicionamento dos rolamentos comerciais. 

 

   Fonte: Própria autoria. 

 

O aumento dos valores de carregamento radial resultante do aumento do ângulo de 

pressão também foi observado por Robert F. Handschuh e Andrew J. Zakrajsek (2010). A 

publicação analisou a eficiência, o carregamento radial, as tensões de contato e de flexão para 

ângulo de pressão de 35° quando comparado ao ângulo de pressão tradicional de 20° para 

engrenagens de dentes retos. 

 Em todos os pares de engrenagens analisados, nos quais manteve-se a largura de face 

igual ao projeto de referência, foram observados redução de tensão de flexão e tensão de contato 

com o incremento do ângulo de pressão. 

 Através do software Gsam (pré-processador) para setup do modelo e Abaqus Unified 

FEA (solver), foi simulado o carregamento radial e tangencial como condição de contorno pelo 

método de elementos finitos (MEF), como mostrado na Figura 37. A discretização apresenta 

simplificação de geometria e modelo matemático próximo ao modelo real. 
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   Figura 37 – Simulação pelo método de elementos finitos. 

 

   Fonte: Própria autoria. 

 

  A simulação do carregamento radial e tangencial aplicada na geometria de topo do dente 

evidencia a concentração de tensão na raiz do dente e na geometria de topo da engrenagem, 

como mostrada na Figura 38. 

 

Figura 38 – Áreas de concentração de tensão. 

  

   Fonte: Própria autoria. 
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O modelo matemático mostrado na Figura 39 apresenta 6 dentes com malha refinada 

pelos softwares HyperMesh (pré- processador) e OptiStruct (solver). A simulação utiliza malha 

tetraédrica de segunda ordem com 10 nós por elemento. 

  

Figura 39 – Malha refinada na região de interesse. 

 
   Fonte: Própria autoria. 

 

 A condição de contorno apresenta geometria fixa nas extremidades do eixo intermediário 

para fixação dos 6 graus de liberdade, como na Figura 40. 
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   Figura 40 – Eixo intermediário com geometria fixa nas extremidades. 

 
   Fonte: Própria autoria. 

 

A engrenagem e o eixo intermediário possuem contato tipo Stick, que impede 

deslocamento entre os elementos e apresenta simplificação de geometria, como mostrado na 

Figura 41. 

 

   Figura 41 – Região de contato tipo Stick. 

 
   Fonte: Própria autoria. 
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As simulações feitas para o par de engrenagens de 19 e 51 dentes permitem observar que 

o aumento do ângulo de pressão influência na redução da tensão de flexão e contato. A redução 

da largura de face para redução de massa acarreta aumento das tensões de flexão e contato, 

como verificado na Figura 42. 

 

Figura 42 – Influência do ângulo de pressão. Par 19 e 51 dentes. 

 

Fonte: Própria autoria. 

  

O aumento do ângulo de pressão ocasiona aumento significativo do carreamento radial 

para o par de engrenagens 19 e 51 dentes, como mostrado na Figura 43. 

 

Figura 43 – Influência do ângulo de pressão sobre o carregamento radial. Par 19 e 51 

dentes. 

 

Fonte: Própria autoria. 
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As simulações feitas para o par de engrenagens de 25 e 45 dentes permitem observar a 

influência do aumento do ângulo de pressão sobre a tensão de flexão e contato. A redução da 

largura de face acarreta aumento das tensões de flexão e contato, como mostrado na Figura 44. 

 

Figura 44 – Influência do ângulo de pressão. Par 25 e 45 dentes. 

 

Fonte: Própria autoria. 

 

O aumento do ângulo de pressão ocasiona aumento significativo do carreamento radial 

para o par de engrenagens 25 e 45 dentes, como mostrado na Figura 45. 

 

Figura 45 – Influência do ângulo de pressão sobre o carregamento radial. Par 25 e 45 

dentes. 

 

Fonte: Própria autoria. 
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As simulações feitas para o par de engrenagens de 17 e 47 dentes permitem observar que 

o aumento do ângulo de pressão influência na redução da tensão de flexão e contato. A redução 

da largura de face para redução de massa acarreta aumento das tensões de flexão e contato, 

como mostrado na Figura 46. 

 

Figura 46 - Influência do ângulo de pressão. Par 17 e 47 dentes. 

 

Fonte: Própria autoria. 

 

O aumento do ângulo de pressão ocasiona aumento significativo do carreamento radial 

para o par de engrenagens 17 e 47 dentes, como mostrado na Figura 47. 

 

Figura 47 – Influência do ângulo de pressão sobre o carregamento radial. Par 17 e 47 

dentes. 

  

Fonte: Própria autoria. 
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 A Tabela 31 demonstra um comparativo entre os valores de referência e otimizado dos 

pares de engrenagens motoras. As células destacadas em verde representam melhorias na razão 

de contato, tensão de flexão e massa, em porcentagem; já as células destacadas em vermelho, 

por sua vez, representam piora pelo aumento de carregamento radial, backlash e tensão de 

contato, em porcentagem. 

Os parâmetros de backlash tiveram, como resultado, valores superiores ao dobro da 

medida de referência. A obtenção de tais valores evidencia o surgimento de ruído, que não 

influência na avaliação do projeto na competição. 

 

Tabela 31 – Engrenagens motoras. 

 

Fonte: Própria autoria. 

 

 Assim como demonstrado na Tabela 31, a tabela abaixo ilustra a comparação entre os 

valores referência e otimizado, desta vez para os pares de engrenagem movidas. O mesmo 

sistema de análise dos resultados utilizado na tabela anterior, com destaque de células por 

sistema de cor, foi usado para análise dos presentes dados. 

MOTORA 
  Referência Otimizado Referência Otimizado Referência Otimizado 
Par de engrenagens GEAR SET 14-17 GEAR SET 13-16  GEAR SET 5-15 / 14-17 
Número de dentes 19 DENTES  25 DENTES 17 DENTES 
Módulo 2,5 2,5 2,5 2,5 2,5 2,5 
Ângulo de pressão [°] 20 27,5 20 27,5 20 27,5 
Largura de face [mm] 12 8 12 8 20 15 

  
Razão de contato 1,554 1,321 1,576 1,333 1,533 1,310 
Porcentagem [%] -14,99 -15,42 -14,55 

  
Carregamento radial [N] 1205 1724 916 1310 3615 5171 
Porcentagem [%] 43,07 43,01 43,04 

  
Tensão de flexão [Mpa] 534 523 392 380 982 857 
Porcentagem [%] -2,06 -3,06 -12,73 

  
Tensão de contato [Mpa] 1467 1585 1133 1231 2118 2146 
Porcentagem [%] 8,04 8,65 1,32 

  
Backlash [mm] 0,327 0,663 0,327 0,663 0,328 0,664 
Porcentagem [%] 102,75 102,75 102,44 

  
Massa [kg] 0,1037811 0,0709287 0,2238703 0,150956 0,1851859 0,163459 
Redução de massa [%] -31,66 -32,57 -11,73 
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Tabela 32 – Engrenagens movidas. 

 

Fonte: Própria autoria. 

 

Os softwares Gsam e GMGEAR v2016 utilizados no desenvolvimento deste Trabalho 

são de propriedades intelectuais General Motors Company, deste modo, os mesmos não podem 

ser publicados devido as normas de proteção ao desenvolvimento tecnológico da empresa. 

 O software HyperMesh (pré- processador) possibilita geração de modelos com malhas 

de alta qualidade e geometrias avançadas. O software possui ferramentas avançadas para 

montagem, criação, edição de modelos complexos e modelamento de compósitos laminados, 

sendo utilizado pelas empresas multinacionais por suportar uma grande variedade de interfaces 

de CAD (Computer-Aided Design). 

 O software Abaqus Unified FEA é utilizado pela indústria automotiva por considerar 

cargas completas de veículos, vibrações dinâmicas, sistemas múltiplos de corpos, impacto, 

falha estática não-linear, acoplamento térmico e acoplamento acústico-estrutural usando uma 

estrutura de dados de modelo comum e tecnologia de solver integrada.   

MOVIDA 
  Referência Otimizado Referência Otimizado Referência Otimizado 
Par de engrenagens GEAR SET 14-17 GEAR SET 13-16  GEAR SET 5-15 / 14-17 
Número de dentes 51 DENTES 45 DENTES 47 DENTES 
Módulo 2,5 2,5 2,5 2,5 2,5 2,5 
Ângulo de pressão [°] 20 27,5 20 27,5 20 27,5 
Largura de face [mm] 12 8 12 8 22,5 17,5 

  
Razão de contato 1,554 1,321 1,576 1,333 1,533 1,31 
Porcentagem [%] -14,99 -15,42 -14,55 

  
Carregamento radial [N] 1205 1724 916 1310 3615 5171 
Porcentagem [%] 43,07 43,01 43,04 

  
Tensão de flexão [Mpa] 506 475 384 363 909 762 
Porcentagem [%] -6,13 -5,47 -16,17 

  
Tensão de contato [Mpa] 1467 1585 1133 1231 2118 2146 
Porcentagem [%] 8,04 8,65 1,32 

  
Backlash [mm] 0,327 0,663 0,327 0,663 0,328 0,664 
Porcentagem [%] 102,75 102,75 102,44 

  
Massa [kg] 0,6469509 0,4744625 0,54477 0,3962432 0,922958 0,7309398 
Redução de massa [%] -26,66 -27,26 -20,80 
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5 CONCLUSÃO 

 

 

O objetivo de otimização da caixa de redução com ênfase nos estudos de dentados, 

definido no início do projeto, foi alcançado e os resultados apresentados fornecem novos 

parâmetros de macrogeometria. A caixa de redução apresenta dimensionamento e 

confiabilidade das engrenagens por simulações computacionais para validação da mudança do 

ângulo de pressão e redução da largura de face, sempre levando em consideração as tensões de 

contato, tensões de flexão, carregamento radial e interferência. 

 Tendo em vista os resultados observados, nota-se redução total de 24,37% de massa do 

trem de engrenagens, possibilitando novo modelo matemático para a carcaça da caixa de 

redução e estudo da quantidade de óleo SAE 90 a ser utilizado. 

 O volume físico ocupado pela caixa de redução pode ser modificado pelos novos 

modelos matemáticos de dentados e os valores de massa teóricos retirado do software de 

modelagem permitem diminuição de 640,5 gramas de massa do sistema estudado. 

 As simulações computacionais empregando o ângulo de pressão de 27,5° com os 

parâmetros de torque e rotação de entrada permitiram melhorias de performance com a redução 

tensões de flexão de dentes, quando comparado ao modelo tradicional de engrenagens de dentes 

retos com ângulo de pressão de 20°. 

  



69 
 

 

REFERÊNCIAS 
 
BRIGGS & STRATTON. Torque por rotação. Disponível em: 
<https://www.briggsandstratton.com/>. Acesso em: 01 jul. 2016. 
 
 
COLLINS, J. A. Projeto mecânico de elementos de máquinas: uma perspectiva de prevenção 
da falha. Rio de Janeiro:  LTC – Livros Técnicos e Científicos Editora Ltda., 2013. 
 
 
DAVIS, J. R. Gears materials, properties, and manufacture. ASM International. USA. 2005. 
 
 
GAGED ENGINEERING. Modelo CVT modelo GX9-BAJA. Disponível em: 
<http://gagedengineering.net/>. Acesso em: 01 set. 2016. 
 
 
NAUNHEIMER, H.; BERTSCHE, B.; RYBORZ, J.; NOVAK, W. Automotive 
Transmissions: fundamentals, selection, design and application. Springer - Verlag Berlin 
Heidelberg 1994, 2011. 
 
 
NORTON, R. L. Projeto de máquinas: uma abordagem integrada. Porto Alegre: Editora 
Bookman, 2004. 
 
 
SAE BRASIL, Programas estudantis. Disponível em: 
<http://portal.saebrasil.org.br/programas-estudantis/baja-sae-brasil>. Acesso em: 01 jul. 2016. 
 
 
SHIGLEY, J. E.; MISCHKE, C. R.; BUDYNAS, R. G. Projeto de engenharia mecânica. Porto 
Alegre: Editora Bookman, 2005 
 
 
PADRÃO, A. C. S.; FERNANDES, G. A.; SANTOS JUNIOR, H. S. M.; DUARTE, K. G.; 
MOREIRA, L. R. R. Q., CUNHA, L.A.M.; SILVA, L. F. S.; ROMÃO, L. F.; HORI, M. Y. T.; 
MICHAELS, M. J. R.; GUERRA, P. L. C.; TELINI, R. O; GUARNIERI, S. C.; AGUIAR, V. 
S. Relatório de projeto Baja SAE 2015 Piratas do Vale Bardahl – Carro#40. 
Departamento de Engenharia Mecânica -  Universidade Estadual Paulista, Guaratinguetá, 
2015. 
 
 
ZAKRAJSEK, A. J.; HANDSCHUH, R. F. High-pressure angle gears: comparison to typical 
gear designs. Cleveland, Ohio: Glenn Research, NASA/TM, 2010. 
 
 
 
 
 

 



70 
 

 

 
BIBLIOGRAFIA CONSULTADA 

 
ALVES, R. H. Análise de desgaste em materiais aplicados em disco de freio. 2015. 48 f. 
Trabalho de Graduação (Graduação em Engenharia Mecânica) – Faculdade de Engenharia do 
Campus de Guaratinguetá, Universidade Estadual Paulista, Guaratinguetá, 2015.  
 
 
CARRIJO, F. A. L.; MOURA, R. B. Caixa de transmissão com dupla redução para veículo 
Baja SAE. Brasília: Universidade de Brasília, SAE International, 2014. 
 
 
CECCATTO, S. L.; MARQUEZI, S. L. A usinabilidade nos aços para cementação SAE 8620 e 
DIN 20MNCR5. Unoesc & Ciência – ACET, Joaçaba, v. 3, n. 1, p. 91-108, jan. /jun. 2012. 
 
 
CIPOLLA, G. Desenvolvimento de caixa de redução para veículo Baja SAE. 2015. 56 f. 
Trabalho de Graduação (Graduação em Engenharia Mecânica) – Faculdade de Engenharia do 
Campus de Guaratinguetá, Universidade Estadual Paulista, Guaratinguetá, 2015. 
 
 
PAULA, A. E. Projeto mecânico do sistema de transmissão de um veículo Baja. 2013. 59 f. 
Trabalho de Graduação (Graduação em Engenharia Mecânica) – Faculdade de Engenharia do 
Campus de Guaratinguetá, Universidade Estadual Paulista, Guaratinguetá, 2013.  
 
 
SANTOS JÚNIOR, A. A. Engrenagens cilíndricas de dentes retos. Campinas: Universidade 
Estadual de Campinas – Faculdade de Engenharia Mecânica, 2003. (Apostila de curso). 



71 
 

 

 ANEXO A – Matriz de cálculo de otimização de pares de engrenagem 5 e 15 com 13 e 16 utilizando Excel 
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ANEXO B – Matriz de cálculo de otimização de pares de engrenagem 5 e 15 com 13 e 16 utilizando Excel. Gráfico comparativo 
entre projeto atual e propostas geradas 
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ANEXO C – Matriz de cálculo de otimização de pares de engrenagem 5 e 15 com 14 e 17 utilizando Excel 
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ANEXO D – Matriz de cálculo de otimização de pares de engrenagem 5 e 15 com 14 e 17 utilizando Excel. Gráfico comparativo 
entre projeto atual e propostas geradas 
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ANEXO E – Matriz de cálculo de otimização de pares de engrenagem 14 e 17 utilizando Excel 
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 ANEXO F – Matriz de cálculo de otimização de pares de engrenagem 14 e 17 utilizando Excel. Gráfico comparativo entre projeto 
atual e propostas geradas 
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ANEXO G – Matriz de cálculo de otimização de pares de engrenagem 13 e 16 utilizando Excel 
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ANEXO H – Matriz de cálculo de otimização de pares de engrenagem 13 e 16 utilizando Excel. Gráfico comparativo entre projeto 
atual e propostas geradas 
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ANEXO I – Parâmetros geométricos GEAR SET 5-15 e 13-16 
 
 
 
 
 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

 
 
 
 
 
 
 
 

GEAR SET 5-15 

TOOTH PARAMETERS (nominal) Pinion Gear 

Addendum [mm] 2,5 2,5 

Dedendum [mm] 2,9 2,9 

Whole Depth [mm] 5,4 5,4 

Chamfer Height [mm] 0,075 0,075 

Addendum Factor 1 1 

Dedendum Factor 1,16 1,16 

Whole Depth Factor 2,16 2,16 

Normalized Generation Rack Shift Coefficient -0,03 -0,029 

Operating Normal Tooth Thickness [mm] 3,864 3,864 

Operating Transverse Tooth Thickness [mm] 3,684 3,684 

Normal Tooth Thickness [mm] 3,864 3,864 

Transverse Tooth Thickness [mm] 3,864 3,864 

Normal Tooth Tip Thickness [mm] 1,342 1,559 

GEAR SET 13-16 

TOOTH PARAMETERS (nominal) Pinion Gear 

Addendum [mm] 2,5 2,5 

Dedendum [mm] 2,9 2,9 

Whole Depth [mm] 5,4 5,4 

Chamfer Height [mm] 0,075 0,075 

Addendum Factor 1 1 

Dedendum Factor 1,16 1,16 

Whole Depth Factor 2,16 2,16 

Normalized Generation Rack Shift Coefficient -0,015 -0,015 

Operating Normal Tooth Thickness [mm] 3,9 3,9 

Operating Transverse Tooth Thickness [mm] 3,9 3,9 

Normal Tooth Thickness [mm] 3,9 3,9 

Transverse Tooth Thickness [mm] 3,9 3,9 

Normal Tooth Tip Thickness [mm] 1,701 1,814 
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ANEXO J – Parâmetros geométricos GEAR SET 14-17 
 
 

GEAR SET 14-17 

TOOTH PARAMETERS (nominal) Pinion Gear 

Addendum [mm] 2,5 2,5 

Dedendum [mm] 2,9 2,9 

Whole Depth [mm] 5,4 5,4 

Chamfer Height [mm] 0,075 0,075 

Addendum Factor 1 1 

Dedendum Factor 1,16 1,16 

Whole Depth Factor 2,16 2,16 

Normalized Generation Rack Shift Coefficient -0,015 -0,015 

Operating Normal Tooth Thickness [mm] 3,9 3,9 

Operating Transverse Tooth Thickness [mm] 3,9 3,9 

Normal Tooth Thickness [mm] 3,9 3,9 

Transverse Tooth Thickness [mm] 3,9 3,9 

Normal Tooth Tip Thickness [mm] 1,609 1,832 

 
 
 
 
 
 
 

 


