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RESUMO  

 

Este trabalho visa definir a melhor configuração para a nova caixa de redução do novo 

veículo Baja da equipe Piratas do Vale, com enfoque no trem de engrenagens, de forma a 

atingir um alto desempenho do mesmo. Para tal, primeiro são reunidas informações sobre o 

veículo de forma a determinar a melhor configuração dos pares de engrenagens, em seguida 

são realizados cálculos de máximas tensões de flexão, superfície e de fadiga das mesmas; a 

partir daí são realizadas simulações estáticas utilizando um software apropriado. Definidos 

esses parâmetros é definido uma configuração final da caixa de redução do veículo. Este 

trabalho mostra o dimensionamento satisfatório do projeto abordado, além de proporcionar à 

equipe de Baja SAE material para consulta e futura utilização no projeto. 

 

PALAVRAS-CHAVE: Engrenagem, transmissão, tensão superficial, flexão, fadiga. 
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ABSTRACT  

 
This study aims to determine the best configuration for the new gearbox of the new 

Baja´s vehicle from Piratas do Vale team, focusing on the gear train, in order to achieve high 

performance of it. To this end, first some information about the vehicle is gathered to 

determine the best pair of gears configuration, then calculations about maximum bending 

stress, fatigue and surface thereof are performed; ; thereafter static simulations are performed 

using an a appropriated software. Thus this paper shows a satisfactory design of the 

addressed, besides providing the Baja SAE team consultation material for future use in the 

project.  

 
KEYWORDS: Gear, transmission, superficial tension, bending, surface, fatigue. 
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1. INTRODUÇÃO 
 
 
Os primeiros automóveis movidos por motores à combustão interna foram feitos no fim 

do século XIX por Karl Benz (1844-1929) e Gottlieb Daimler (1834-1900) que trabalhavam 

independentemente, e a partir de 1908 a indústria automotiva foi bem estabelecida nos 

Estados Unidos e Europa. Sempre foi uma preocupação da indústria automotiva produzir 

carros mais velozes, confortáveis e confiáveis; um sistema crucial do veículo para atingir tais 

objetivos é o de transmissão do veículo (História do Automóvel, 2013). 

Nesse trabalhado é descrito o funcionamento do sistema de transmissão de um veículo 

Baja da Equipe Piratas do Vale, composta por estudantes da Faculdade de Engenharia de 

Guaratinguetá, e é discutida e proposta a melhor configuração para o trem de engrenagens do 

novo protótipo desenvolvido pela equipe. O tema adotado se dá pela falta de literatura 

específica na língua portuguesa sobre o assunto e contribuirá para com a equipe, sendo que o 

trabalho poderá ser utilizado posteriormente como forma de consulta. 

Para o desenvolvimento do tema, primeiramente são reunidas informações sobre o novo 

protótipo que está sendo desenvolvido para que possa ser definida a melhor configuração dos 

pares de engrenagem e em seguida são realizados cálculos e simulações estruturais de forma a 

verificar e validar parâmetros importantes definidos para os pares. 

Para a realização do trabalho é utilizada bibliografia adequada, orientação do professor 

orientador, além de conhecimentos adquiridos previamente em sala de aula e conhecimentos 

específicos adquiridos ao longo dos últimos anos como integrante da Equipe Piratas do Vale.  
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1.1 OBJETIVOS 

 
 

O objetivo principal deste trabalho é determinar a melhor configuração para os pares de 

engrenagem do veículo de forma a atender os objetivos gerais da equipe Piratas do Vale de 

Baja SAE da Faculdade de Engenharia de Guaratinguetá que são: obter um veículo de alta 

performance e com o menor peso possível. Vale ressaltar que para o dimensionamento dos 

componentes também é necessário visão de mercado de forma a viabilizar a usinagem e 

montagem da caixa de redução. Além disso, tem como objetivos específicos: 

- Estudo e avaliação do trem de engrenagens do novo protótipo do veículo Baja chamado 

MARRUÁ através de pesquisas Bibliográficas e aplicação de conhecimentos adquiridos em 

sala de aula e em competições das quais a equipe participou; 

- Determinação de tensões máximas nas engrenagens críticas de cada par, ou seja, aquelas 

que sofrem maior esforço e devido sua geometria a probabilidade de falha é maior, além da 

determinação de pontos de máxima deformação e deslocamentos nas mesmas. 

- Prover material de consulta para a equipe Piratas do Vale. 
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1.2 PROJETO BAJA SAE 

 
 

1.2.1 Apresentação 

 
 

O projeto Baja SAE foi criado na Universidade da Carolina do Sul, Estados Unidos, sob 

a direção do Dr. John F. Stevens; a primeira competição foi realizada em 1976. Chegou ao 

Brasil no ano de 1995, ano em que foi realizada a primeira competição nacional. O intuito do 

projeto é envolver o aluno em um caso real de desenvolvimento de projeto, nesse caso um 

veículo off-road (fora de estrada) com lugar para uma pessoa, dando a ele a oportunidade de 

aplicar na prática conhecimentos adquiridos em sala de aula (SAE, Programas estudantis, 

2013). 

A SAE (Society of Automobile Engineers) International é uma associação sem fins 

lucrativos, fundada em 1905 nos Estados Unidos, que tem por fim disseminar técnicas e 

conhecimentos relativos à tecnologia da mobilidade. A SAE BRASIL foi fundada em 1991 

com os mesmos objetivos que a SAE International, e ela que promove as competições 

Nacional e Regional de Baja no Brasil, onde os veículos, que representam suas respectivas 

instituições de ensino são avaliados comparativamente de diversas formas (SAE, Programas 

estudantis, 2013). 

 
 

1.2.2 Competição 

 
 

As competições Nacional e Regional de Baja SAE reúnem estudantes do Brasil inteiro, 

sendo realizadas anualmente; durante a competição os veículos das equipes são avaliados em 

provas que avaliam itens como segurança, conformidade às regras, manobrabilidade, 

aceleração, velocidade, tração e conforto do operador, além de um enduro de resistência 

realizado em uma pista especialmente preparada e a apresentação de projeto, na qual cada 

subsistema (freio, suspensão, direção, estrutura, transmissão, sistema elétrico) é exposto. Em 

cada prova são atribuídos pontos às equipes e ao término da competição esses são somados; a 

equipe com o maior número de pontos é a vencedora da competição e as universidades 

colocadas nas três primeiras posições na competição Nacional são convidadas a representar o 

Brasil na competição mundial que acontece anualmente nos Estados Unidos. 
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1.2.3 Equipe Piratas do Vale 
 
 

A equipe Piratas do Vale foi fundada em 1997 por um grupo de amigos que cursavam o 

primeiro ano de engenharia mecânica na Faculdade de Engenharia de Guaratinguetá, sua 

primeira participação em uma competição foi na competição Nacional de 1998, onde 

conseguiu o 41° lugar, daí por adiante a equipe foi se desenvolvendo e crescendo 

conquistando posições de destaque ao longo dos anos subsequentes como podem ser visto nas 

tabelas 1 e 2: 

 

Tabela 1: Classificação da Equipe Piratas do Vale em competições Regionais 

ANO COLOCAÇÃO GERAL 
2009 11º lugar 
2010 6º lugar 
2011 4º lugar 
2012 6º lugar 

Fonte: (Piratas do Vale Bardahl) 
 

Tabela 2: Classificação da Equipe Piratas do Vale em competições Nacionais 

ANO COLOCAÇÃO GERAL 
1998 41º lugar 
1999 39º lugar 
2000 24º lugar 
2001 22º lugar 
2002 23º lugar 
2003 51º lugar 
2004 33º lugar 
2006 22º lugar 
2007 46º lugar 
2008 22º lugar 
2009 44º lugar 
2010 14º lugar 
2011 13º lugar 
2012 37º lugar 
2013 06º lugar 

Fonte: (Piratas do Vale Bardahl) 
 

 A Equipe Piratas do Vale hoje é dividida em sete subsistemas, freio, direção, suspensão, 

estrutura, transmissão, sistema elétrico e compósitos. Todos os integrantes além de assumirem 

uma função no desenvolvimento de um dos subsistemas também assumem um papel 

administrativo, no marketing, recursos humanos ou financeiro da equipe. E essa divisão e 

organização da equipe que tem proporcionado seu crescimento e desenvolvimento. 
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Para a competição Nacional de Baja SAE de 2014 está sendo desenvolvido um novo 

protótipo batizado de Marruá; o presente trabalho busca a melhor configuração do trem de 

engrenagens da caixa de transmissão para o mesmo. 
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2 FUNDAMENTAÇÃO TEÓRICA 

 
 

2.1 TRANSMISSÃO 

 
 
O sistema de transmissão de um veículo transmite às rodas a potência do motor 

transformada em energia mecânica. Em um automóvel convencional, o motor fica na parte 

frontal do veículo e a transmissão se dá a partir do volante do motor, passando pela 

embreagem, caixa de câmbio, eixo de transmissão e diferencial ate chegar às rodas, como 

ilustrado na figura 1. 

 

Figura 1 – Componentes principais da transmissão de um veículo automotivo 

 
Fonte: (Autorepair Manuals.ws) 

 

A embreagem liga ou desliga o progressivamente a rotação do motor ao restante do 

sistema de transmissão através do pedal de embreagem; na caixa de câmbio temos as relações 

dos pares de engrenagem, selecionadas através de um pedal e uma alavanca de mudanças, que 

permitem ao motor fornecer às rodas a força motriz apropriada para todas as condições de 

locomoção; e o diferencial, que permite que as rodas girem em velocidades diferentes 

(Autorepair Manuals.ws, 2013). 
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2.1.1 Veículo Baja SAE 

 
 
O sistema de transmissão de um veículo Baja SAE é composto por um motor 

Briggs&Stratton Intek Pro de 10hp e 305 cilindradas como ilustrado na figura 1, que é 

definido no regulamento como padrão para todas as equipes em regulamento, ligado a um 

CVT (Continuous Variable Transmission) e uma caixa de redução que transmite o movimento 

do CVT para os semi-eixos do veículo e consequentemente para as rodas. 

 

Figura 2 – Motor Briggs&Stratton Intek Pro - 10hp 

 
Fonte: (Briggs&Stratton) 

 

O CVT é um componente que simula uma quantidade infinita de relações de marcha, uma 

vez que funciona com um sistema de polias interligadas de tamanhos diferentes. O modelo 

utilizado pela Equipe Piratas do Vale é o GX9-BAJA fornecido pela Gaged Engeneering, 

ilustrado na figura 3 cujas relações máxima e mínima são mostrados na tabela 3: 

 

Figura 3 – CVT Gaged Engineering – Modelo GX9-BAJA 

 
Fonte: Adaptado da (Gaged Engineering) 
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Tabela 3: Relações máxima e mínima do CVT utilizado no protótipo 

CORREIA MÍNIMA REDUÇÃO MÁXIMA REDUÇÃO 

Magnum Belt 860 -660 0.77: 1 04:01 

Fonte: Adaptado da (Gaged Engineering) 
 

Para definir qual o tipo de caixa de redução utilizar, foi elaborada uma matriz de decisão, 

levando em conta diversos itens relacionados à performance do veículo, aos quais foram 

atribuídos pesos de acordo com a relevância para a equipe e notas comparativas para as 

configurações de caixas com transmissão por corrente, um trem de engrenagens e dois trens 

de engrenagens, vide tabela 4. Dessa forma foi definida que a melhor configuração de caixa 

de redução para o veículo é a caixa de redução com dois trens de engrenagens o que 

possibilita que o veículo tenha duas gamas de reduções devido ao CVT. 

 

   Tabela 4: Matriz de decisão da caixa de redução  

SISTEMA DE TRANSMISSÃO - NOTAS : 1 a 5 
 Peso (1 a 3) Corrente Um Trem Dois trens 
Massa 2 5 4 3 
Custo 2 4 3 2 
Desempenho - altas velocidades 3 2 3 4 
Torque 3 1 3 5 
Manutenção 2 4 3 2 
Lubrificação 1 3 4 4 

TOTAL 38 42 45 
Fonte: Autoria própria 

 

A figura 4 representa esquematicamente como estarão dispostas as engrenagens dentro da 

caixa redutora, sendo que hora teremos o a redução 1 transmitindo potência; hora a redução 2. 
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Figura 4 – Representação esquemática das engrenagens dentro da caixa redutora 

 

Fonte: Autoria própria 
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3. DETERMINAÇÃO DAS REDUÇÕES DE UM VEÍCULO 

 
 

3.1 FUNDAMENTAÇÃO TEÓRICA 

 
 

Para que se possa definir a melhor configuração dos pares de engrenagens, bem como 

suas dimensões, antes se faz necessário definir qual será a relação ideal para o veículo e 

com isso a definição de alguns parâmetros básicos do mesmo. 

Todo veículo possui um limite de aceleração máximo; este limite é um parâmetro do 

veículo e é calculado através das expressões (1) e (2) (GILLESPIE, 1992) 

 

     
      

 

  
   
 

   
            (1) 

     
    

 
      ‘      (2) 

 

Sendo: 

Fmáx= Força máxima nas rodas em [N]; 

μ = Fator de atrito pneu – solo; 

HCG = Posição vertical do centro de gravidade em [m]; 

B = Distância entre eixos em [m]; 

Pt = Peso do eixo de tração do veículo em [N]; 

Dt = Distância entre o eixo livre e o centro de gravidade do veículo em [m]; 

amáx = Máxima aceleração possível do veículo em [m/s2]; 

M = Massa do veículo. 

 

A figura 5 ilustra os parâmetros do veículo citados nas expressões (1) e (2). 

 

Figura 5 – Parâmetros do veículo necessários para o cálculo da Fmáx 

 

Fonte: Autoria própria 
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É conhecido que 

T = F.r              (3) 

 

Sendo: 

T = Torque em [N.m];  

F = Força em [m]; 

r = Raio do pneu em [m]. 

 

Dado o torque do motor e o torque máximo na saída do veículo é possível obter qual a 

redução que irá gerar a força máxima como visto na equação (1) dividindo o torque de saída 

calculado pelo do motor. 

 
 

3.2 APLICAÇÃO NO BAJA 

 
 
Foram utilizadas as equações (1), (2) e (3) para a obtenção da redução do veículo, os 

dados obtidos seguem na tabela 5. 

  

Tabela 5: Dados e resultados para os cálculos da redução do veículo  

Distância CG e eixo dianteiro 0,49924 m 
Altura do CG 0,69454 m 
Distância entre eixos 1,493 m 
Distância CG e eixo traseiro 0,99376 m 
Coeficiente de atrito 0,75  
Raio do pneu 0,258 m 
Torque no motor 18,7 N.m 
Massa total do veículo 245 kg 
Peso no eixo Traseiro 134,75 kg 
   
Força Máxima 1542,491 N 
Torque máximo 338,058 N.m 
Redução obtida 18,08:1  

 
Fonte: Autoria própria 
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Dado que a redução máxima do CVT é 4:1 temos que: 

 

                          
              

              
 

     

 
        (4) 

 

Para o MARRUÁ uma das reduções definidas foi a de 5:1, considerando que há perdas 

dentro do CVT e da caixa redutora. A segunda reduções foi definida pela equipe através de 

conhecimentos adquiridos ao longo dos últimos anos como 8:1; o que levou a essa decisão foi 

o desempenho do veículo anterior e as provas da competição que o veículo participa que cada 

vez mais vez exigindo tração do veículo em rampas bastante inclinadas e com o piso bastante 

arenoso o que exige ainda mais tração do veículo. A equipe espera que esse valor seja 

suficiente para compensar as adversidades citadas. 

 Definidas as duas relações do veículo com 5:1 e 8:1 e considerando esquematicamente 

a disposição das engrenagens como a da figura 5, definimos o número de dentes de cada 

engrenagem para obter as relações desejadas. 

Foram adotados os pares 18 e 52 dentes, 17 e 45 dentes para a redução 1; e 25 e 45 

dentes e 17 e 45 dentes para a redução 2, sendo que o par de 17 e 45 dentes é comum às duas 

reduções. Vide figura 6. 

Figura 6 – Reduções definidas para o veículo Baja. 

 
Fonte: Autoria própria 
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4. DIMENSIONAMENTO DAS ENGRENAGENS DE UM VEÍCULO 
 
 

4.1 FUNDAMENTAÇÃO TEÓRICA 

 
 

A teoria do modelamento das engrenagens foi baseada no livro NORTON, R. L. Projeto 

de máquinas: uma abordagem integrada, 2004. 

 
 

4.1.1 Determinação dos parâmetros dos dentes de engrenagens e de engrenamento 

segundo norma AGMA 

 
 

Definidos: 

A) O número de dentes das engrenagens do eixo de entrada ou pinhão e saída ou 

engrenagem 

B) O módulo das engrenagens 

C) Ângulo de pressão 

 

Calculamos os parâmetros ilustrados na figura 7, 8 e 9: 

Figura 7 – Nomenclatura do dente de engrenagem. 

 
Fonte: (NORTON, 2004) 
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Figura 8 – Geometria de contato e ângulo de pressão dos dentes de engrenagem da 
involuta. 

 
Fonte: (NORTON, 2004) 

 

Figura 9 – Comprimento de ação, arco de ação e ângulos de aproximação e afastamento 
durante o engrenamento da engrenagem e do pinhão. 

 

 

 
Fonte: (NORTON, 2004) 

 
. 

1) A razão de engrenamento: 

  
  

  
 

  

  
 

  

  
 

  

  
          (5) 
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Sendo: 

i = Relação do engrenamento; 

Ts = Torque no eixo de saída; 

Te = Torque no eixo de entrada; 

Ne = Número de dentes da engrenagem do eixo de entrada; 

Ns = Número de dentes da engrenagem do eixo de saída;  

Np = Número de dentes o pinhão; 

Ng = Número de dentes da engrenagem (engrenada ao pinhão);  

we = Rotação no eixo de entrada; 

ws = Rotação do eixo de saída. 

 

2) O passo circular; 

    
 

  
             (6) 

   
    

 
              (7) 

 

Sendo: 

pc = Passo circular em [mm]; 

pd = Passo diametral em [dentes/in];  

m = Módulo em [mm]. 

 

3) O passo de base em [mm]: 

                      (8)  

 

Sendo: 

φ = Ângulo de pressão [°]; 

            

4) Os diâmetros e os raios de referencia do pinhão e da engrenagem em [mm]: 

    
  

  
              (9) 

    
  

  
              (10) 

 

 OBS.: rp e rg são respectivamente o raio de referência do pinhão e da engrenagem 
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5) A distância nominal entre os centros em [mm]: 

                     (11) 

 

6) O adendo, o dedendo que são encontrados pela tabela 5 de acordo com o passo 

diametral e o ângulo de pressão: 
 

Tabela 6: Especificações AGMA para dente de engrenagens de profundidade completa 

PARÂMETRO 
PASSO DIAMETRAL GROSSEIRO 
(pd<20) 

Ângulo de pressão 20° ou 25° 
Adendo a 1,000/pd 
Dedendo b 1,250/pd 
Profundidade de trabalho 2,000/pd 
Profundidade total 2,250/pd 
Espessura circular de referência do dente 1,571/pd 
Raio de arredondamento 0,300/pd 
Folga básica mínima 0,250/pd 
Largura mínima de topo 0,250/pd 
Folga (dentes polidos ou retificados) 0,350/pd 

 Fonte: Adaptado do (NORTON, 2004) 

 
7) A profundidade total ht em [mm]: 

                    (12) 

 

8) A folga c em [mm]: 

                   (13) 

 

9) O diâmetro externo de cada engrenagem Do em [mm]: 

   
                   (14) 

   
                   (15) 

 

10) A razão de contato Z que : 

  √                      √                              (16) 

 

Segundo Norton, a razão de contato mínima aceitável para uma operação suave é 1,2. 

Uma razão de contato mínima de 1,4 é preferível, e se for maior, melhor. 
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Para um trem de engrenagens composto como é o caso do baja basta multiplicar as razões 

de engrenamento. 

 
 

4.1.2 Análise de carga de um trem de engrenagens retas 

 
 
Definidos: 

A) Os parâmetros descritos no item 4.1.1; 

B) A potência no eixo do pinhão; 

C) A rotação no eixo do pinhão; 

Calcula-se as cargas aplicadas nas engrenagens, cargas essas ilustradas na figura 10: 

 

Figura 10 – Forças no pinhão e na engrenagem em um par acoplado. 

 
 Fonte: (NORTON, 2004) 

 

1) O torque no eixo do pinhão em [N.m]: 

    
 

  
              (17) 

 

2) O torque no eixo de saída em [N.m]: 

                     (18) 

 

3) A carga transmitida que é a mesma em todas as engrenagens em [N]: 

    
  

  
 

⁄
             (19) 

 

4) O componente radial da carga em [N]: 

                       (20) 
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5) A carga total em [N]: 

   
  

    
             (21) 

 

 

4.1.3 Análise das tensões de flexão de um trem de engrenagens cilíndricas retas 

 
 
Definidos: 

A) Os parâmetros definidos nos itens 4.1.1 e 4.1.2; 

B) Fator Geométrico de Resistência de Flexão J, obtido através da tabela 7: 

 

Tabela 7: Fator geométrico de flexão J da AGMA para 20°, dentes de profundidade 

completa com carregamento na ponta. 

DENTES DA 
ENGRENAGEM 

DENTES DO PINHÃO 
12 14 17 21 26 35 55 135 

 
P G P G P G P G P G P G P G P G 

12 U U 
              14 U U U U 

            17 U U U U U U 
          21 U U U U U U 0,24 0,24 

        26 U U U U U U 0,24 0,25 0,25 0,25 
      35 U U U U U U 0,24 0,26 0,25 0,26 0,26 0,26 

    55 U U U U U U 0,24 0,28 0,25 0,28 0,26 0,28 0,28 0,28 
  135 U U U U U U 0,24 0,29 0,25 0,29 0,26 0,29 0,28 0,29 0,29 0,29 

 Fonte: Adaptado do (NORTON, 2004) 

 

C) O fator dinâmico Kv,  determinado a partir do índice de qualidade Qv do engrenamento 

D) O fator de distribuição de carga Km 

E) O fator de aplicação Ka 

F) O Fator de tamanho Ks 

G) O fator de espessura de borda KB 

H) O fator de ciclo de carga KI 

 

Calculam-se as tensões aplicadas em cada engrenagem: 
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1) A fórmula geral para a tensão de flexão no dente em [MPa] é a descrita na equação 

(22): 

    
    

  

    

  
                 (22) 

 

Wt, pd, F, Ka, Km, Kv, e Ks são comuns para todas as engrenagens no conjunto e J, Kb, e 

KI, são potencialmente diferentes para cada engrenagem. 

Portanto obtém-se σbp e σbg. 

 

 
4.1.4 Análise da tensão superficial de um trem de engrenagens cilíndricas retas  

 
 
Definidos: 

A) Os parâmetros definidos nos 4.1.1, 4.1.2 e 4.1.3; 

B) Os fatores Ca, Cm, Cv, e Cs, são iguais, respectivamente, a Ka, Km, Kv, e Ks 

C) O fator dinâmico Kv determinado a partir do índice de qualidade Qv do engrenamento 

D) O fator geométrico de superfície I segundo a equação (23): 

  
    

(
 

  
  

 

  
)  

             (23) 

   √(   
    

  
)
 

 (      )
 
 

 

  
            (24) 

                       (25) 

 

Sendo: 

ρp = Raios de curvatura dos dentes do pinhão; 

ρg = Raios de curvatura dos dentes da engrenagem; 

 OBS.: o sinal + ou – leva em conta engrenamentos externos e internos, 

respectivamente. 

 

E) O coeficiente elástico Cp que para ser calculado faz uso do módulo de elasticidade do 

material das engrenagens e do coeficiente de Poison. 

 
   

 

 [(
    

 

  
) (

    
 

  
)] 

           (26) 
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Calcula-se então a tensão aplicada em cada engrenagem: 

 

1) A fórmula geral para a tensão de flexão no dente em [MPa] é a equação abaixo: 

      √
  

   

    

  
               (27) 

Wt, F, Ca, Cm, Cv, e Cs são comuns para todas as engrenagens no conjunto e J, Cp, d, Cf 

e I, são potencialmente diferentes para cada engrenagemento. 

Portanto obtém-se σbp e σbg. 

 
 

4.1.5 Seleção do material e coeficiente de segurança de engrenagens de dentes retos 

 
 
Definidos: 

A) Os parâmetros nos itens 4.1.1, 4.1.2, 4.1.3 e 4.14; 

B) O material da engrenagens do qual obtém se a dureza do mesmo; 

C) O fator KL encontrado a partir da equação apropriada da figura e o número de ciclos N 

para a vida requerida 

 

Figura 11 – Fator de vida para resistência à flexão da AGMA. 

 
 Fonte: (NORTON, 2004) 
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D) A temperatura de operação especificada e o fator KT; 

Para aços em óleos com temperaturas até cerca de 250°F, KT, pode ser posto igual a 1; 

Para temperaturas maiores, pode ser estimado através da equação [28]: 

   
      

   
             (28) 

 

E) O fator KR definido através da confiabilidade, vide tabela 15: 

 

Tabela 8: Fator KR da AGMA 

CONFIABILIDADE % KR 
90 0,85 
99 1,00 

99,9 1,25 
99,99 1,50 

 Fonte: Adaptado do  (NORTON, 2004) 

 

F) Os fator de vida CL obtido através das equações da figura 12: 
 

Figura 12 – Fator de vida para resistência à flexão da AGMA. 

 

 
 Fonte: Adaptado do  (NORTON, 2004) 

 

G) Os fatores CT = KT e CR = KR e CH =1 quando as engrenagens são do mesmo material. 
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Calcula-se o coeficiente de segurança de engrenagens retas: 

1) Uma estimativa da resistência à fadiga de flexão não corrigida em [MPa] pode ser 

feita através da equação (29) para um aço AGMA grau 2: 

                                     (29) 

 

Sendo: 

HB = Dureza Brinell do material. 

 

2) A resistência à fadiga de flexão corrigida em [MPa]: 

    
  

     
                (30) 

 

3) Uma estimativa da resistência à fadiga de superfície não corrigida em [psi] pode ser 

feita através da equação abaixo para um aço AGMA grau 2: 

                           (31) 

 

4) A resistência à fadiga de superfície corrigida em [MPa]: 

    
    

     
                 (32) 

 

5) O coeficiente de segurança contra falha de flexão: 

        
 

   

         

           (33) 

            
 

   

             

          (34) 

 

6) O coeficiente de segurança contra falha de superfície: 

                      
 (

   

         

)

 

        (35) 

                          
 (

   

             

)
 

       (36) 
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4.2 APLICAÇÃO NO BAJA 

 
 
Para cada um dos pares de engrenagens foram feitos os cálculos descritos nos itens 4.1.1, 

4.1.2, 4.1.3, 4.1.4 e 4.1.5. O Excel foi utilizado como ferramenta para auxiliar nos cálculos 

além de tornar possível observar diretamente nos resultados e como a escolha de certos 

parâmetros os afetam já que a tabela é dinâmica. 

Para tratar dos pares de engrenagens, vide figura 6, será utilizada a nomenclatura 18-52 

como referência ao par cujo o número do dente do pinhão é 18 e da engrenagem 52; 25-45 

como referência ao par cujo o número de dente do pinhão é 25 e da engrenagem 45; e por fim, 

17-45 como referência ao par cujo o número de dentes do pinhão é 17 e da engrenagem 45. 

 

4.2.1 Considerações 
 
 

Dados do veículo importantes para os cálculos das engrenagens: 

- Potência do motor = 10 [hp]; 

- Rotação do eixo de entrada = 330 [rpm]; 

- Tipo de Choque para motor de um cilindro = moderado 

- Aplicação do trem de engrenagens = transmissão de automóveis 

E adiante seguem alguns valores e parâmetros adotados para o cálculo das engrenagens 

da caixa de redução do veículo Baja: 

- Módulo (m) = 2,5 [mm] – valor adotado por tornar o diâmetro das engrenagens mais 

compacto e consequentemente agregar menos massa ao veículo; 

- Material dos pares de engrenagem = AISI 8620 cementado, dureza 627 HB - 

comercialmente utilizado para esse fim e por apresentar propriedades que atendem a essa 

aplicação; 

- A carga transmitida WT foi dividida pela razão de engrenamento; isso foi feito devido 

à experiência com projetos anteriores; 

- Foram considerados 20 dias de  horas para o cálculo do número de ciclos 

OBS.: Demais considerações podem ser observadas nas próprias tabelas que seguem 

para cada par de engrenagens. 

 
 

  



38 
 

4.2.2 Par 18-52 dentes 
 
 

 Os resultados obtidos para o par de engrenagens cujo pinhão possui 18 dentes e a 
engrenagem 52 dentes estão descritos nas tabelas 9 a 18: 

Tabela 9: Dados para o projeto para o par 18-52 dentes  

DADOS DO PROJETO 
Número de dentes do pinhão (Np) 18 
Número de dentes da engrenagem (Ng) 52 
Módulo (m) 2,5 mm 
Passo diametral (pd) 10,16 in-1 
Ângulo de pressão 20 ° 
Potência do motor  10 hp 
Rotação do eixo do pinhão 950 rpm 
Tipo de choque para motor de um único 
cilindro Choque Moderado 

Largura da Face < 50mm 

Aplicação do trem de engrenagens Transmissão de 
automóveis 

Tipo do pinhão Não solta 
Tipo da engrenagem Intermediária 
Material do par de engrenagens Aço, carbono 
Confiabilidade do projeto 99,00% 

Fonte: Autoria própria 

 

Tabela 10: Especificação das engrenagens para o par 18-52 dentes  

ESPECIFICAÇÕES DAS ENGRENAGENS 
Razão de engrenamento (i) 2,89 
Passo circular (pc) 7,85 mm 
Passo de base (pb) 7,38 mm 
Diâmetro primitivo pinhão (dp) 45,00 mm 
Diâmetro primitivo engren. (dg) 130,00 mm 
Distância entre centros (C ) 87,50 mm 
Adendo (a) 2,50 mm 
Dedendo (b) 3,13 mm 
Profundidade total dos dentes (ht) 5,63 mm 
Folga radial de engrenamento (c ) 0,63 mm 
Diâmetro externo do pinhão (Dp) 50,00 mm 
Diâmetro externo da engrenagem (Dg) 135,00 mm 
Comprimento do arco de contato (Z) 12,14 mm 
Razão de contato (mp) 1,65   

Fonte: Autoria própria 
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Tabela 11: Largura da face para o par 18-52 dentes  

LARGURA DA FACE 
Torque no eixo do pinhão (Tp) 74,96 N.m 
Torque de saída (Tg) 216,54 N.m 
Carga transmitida (Wt) 3331,42 N 
Componente radial de carga (Wr) 1212,54 N 
Carga total (W) 3545,22 N 
Largura mínima da face recomendada (Fmin) 20,00 mm 
Largura máxima de face recomendada (Fmax) 40,00 mm 
Largura de face adotada (F) 15,00 mm 
Wt recalculado (Wt/i) 1153,18 N.m 

Fonte: Autoria própria 

 

Tabela 12: Fatores modificadores para o cálculo de tensão de flexão para o par 18-52 

dentes 

FATORES MODIFICADORES PARA CÁLCULO DE 
TENSÃO DE FLEXÃO 

Aplicação (Ka) 1,75   
Distribuição de carga (Km) 1,60   
Velocidade tangencial do pinhão (Vt) 2,24 m/s 
Índice de qualidade da engrenagem (Qv) 10,50   
Fator B 0,33   
Fator A 87,65   
Dinâmico de velocidade (Kv) 0,93   
Tamanho (Ks) 1,00   
Espessura de borda (Kb) 1,25   
Ciclo de carga do pinhão (Kip) 1,00   
Ciclo de carga da engrenagem (Kig) 1,00   
Geométrico de AGMA (J) 0,34   
J engrenagem 0,37 

 Fonte: Autoria própria 

 

Tabela 13: Tensão de flexão para o par 18-52 dentes 

TENSÃO DE FLEXÃO 
Tensão atuante de flexão pinhão 339,80 MPa 
Tensão atuante de flexão engrenagem 312,25 MPa 

 Fonte: Autoria própria 

 

  



40 
 

Tabela 14: Fatores modificadores para p cálculo de tensão de superfície para o par 18-

52 dentes 

FATORES MODIFICADORES PARA CÁLCULO DE TENSÃO DE 
SUPERFÍCIE 

Módulo de Elasticidade E 206,8 GPa 
Coeficiente de Poisson (V) 0,28   
Coeficiente Elástico (Cp) 188,98 MPa 
Raio de curvatura do pinhão (Pp) 5,96   
Raio de curvatura da engrenagem (Pg) 21,35   
Fator Geométrico de Superfície (I) 0,097   
Fator de Acabamento Superficial (Cf) 1   

Fonte: Autoria própria 

 

Tabela 15: Tensão de superfície para o par 18-52 dentes 

TENSÃO DE SUPERFÍCIE 
Tensão de Superfície no pinhão-engrenagem 1372,83 MPa 

Fonte: Autoria própria 

 

Tabela 16: Fatores modificadores para o cálculo de resistência à fadiga para o par 18-52 

dentes 

FATORES MODIFICADORES PARA CÁLCULO DE 
RESISTÊNCIA À FADIGA 

Fator de Temperatura (Kt) 1,00   
Fator de Confiabilidade (Kr) 1,00   
Numero de Ciclo (N) 4560000,00   
Fator de Vida (Kl) 0,99   
Dureza (HB) 627,00 HB 

Fonte: Autoria própria 

 

Tabela 17: Resistência à fadiga de flexão para o par 18-52 dentes 

RESISTÊNCIA À FADIGA DE FLEXÃO 
Resistência à fadiga de flexão (Sfb’) 453,68 MPa 
Resistência à fadiga de flexão corrigida (Sfb) 448,72 MPa 

Fonte: Autoria própria 
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Tabela 18: Coeficiente de segurança para o par 18-52 dentes 

COEFICIENTES DE SEGURANÇA 
Fator de Vida de superfície (Cl) 1,02   
Fator de razão de dureza (Ch) 1,00   
Fator modificador de temperatura (Ct) 1,00   
Fator modificador de Confiabilidade (CR) 1,00   
Sfc’ 1759,80 MPa 
Sfc 1791,90 MPa 
Coeficiente de Segurança quanto à flexão (Nb) 1,32   
Coeficiente de Segurançã quanto à superfície (Nc) 1,31   

Fonte: Autoria própria 

 
 

4.2.3 Par 25-45 dentes 

 

 

 Os resultados obtidos para o par de engrenagens cujo pinhão possui 25 dentes e a 
engrenagem 45 dentes estão descritos nas tabelas 19 a 28: 

Tabela 19: Dados para o projeto para o par 25-45 dentes  

DADOS DO PROJETO 
Número de dentes do pinhão (Np) 25 
Número de dentes da engrenagem (Ng) 45 
Módulo (m) 2,5 mm 
Passo diametral (pd) 10,16 in-1 
Ângulo de pressão 20 ° 
Potência do motor  10 hp 
Rotação do eixo do pinhão 950 rpm 
Tipo de choque para motor de um único 
cilindro Choque Moderado 

Largura da Face < 50mm 

Aplicação dão trem de engrenagens Transmissão de 
automóveis 

Tipo do pinhão Não solta 
Tipo da engrenagem Intermediária 
Material do par de engrenagens Aço, carbono 
Confiabilidade do projeto 99,00% 

Fonte: Autoria própria 
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Tabela 20: Especificação das engrenagens para o par 25-45 dentes  

ESPECIFICAÇÕES DAS ENGRENAGENS 
Razão de engrenamento (i) 1,80 
Passo circular (pc) 7,85 mm 
Passo de base (pb) 7,38 mm 
Diâmetro primitivo pinhão (dp) 62,50 mm 
Diâmetro primitivo engren. (dg) 112,50 mm 
Distância entre centros (C ) 87,50 mm 
Adendo (a) 2,50 mm 
Dedendo (b) 3,13 mm 
Profundidade total dos dentes (ht) 5,63 mm 
Folga radial de engrenamento (c ) 0,63 mm 
Diâmetro externo do pinhão (Dp) 67,50 mm 
Diâmetro externo da engrenagem (Dg) 117,50 mm 
Comprimento do arco de contato (Z) 12,35 mm 
Razão de contato (mp) 1,67   

Fonte: Autoria própria 

 

Tabela 21: Largura da face para o par 25-45 dentes  

LARGURA DA FACE 
Torque no eixo do pinhão (Tp) 74,96 N.m 
Torque de saída (Tg) 134,92 N.m 
Carga transmitida (Wt) 2398,62 N 
Componente radial de carga (Wr) 873,03 N 
Carga total (W) 2552,56 N 
Largura mínima da face (Fmin) 20,00 mm 
Largura máxima de face (Fmax) 40,00 mm 
Largura de face adotada (F) 15,00 mm 
Wt recalculado (Wt/mG) 1332,57 N.m 

Fonte: Autoria própria 
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Tabela 22: Fatores modificadores para o cálculo de tensão de flexão para o par 25-45 

dentes 

FATORES MODIFICADORES PARA CÁLCULO DE 
TENSÃO DE FLEXÃO 

Aplicação (Ka) 1,75   
Distribuição de carga (Km) 1,60   
Velocidade tangencial do pinhão (Vt) 2,24 m/s 
Índice de qualidade da engrenagem (Qv) 10,50   
Fator B 0,33   
Fator A 87,65   
Dinâmico de velocidade (Kv) 0,93   
Tamanho (Ks) 1,00   
Espessura de borda (Kb) 1,25   
Ciclo de carga do pinhão (Kip) 1,00   
Ciclo de carga da engrenagem (Kig) 1,00   
Geométrico de AGMA (J) 0,34   
J engrenagem 0,37 

 Fonte: Autoria própria 

 

Tabela 23: Tensão de flexão para o par 25-45 dentes 

TENSÃO DE FLEXÃO 
Tensão atuante de flexão pinhão 339,80 MPa 
Tensão atuante de flexão engrenagem 312,25 MPa 

Fonte: Autoria própria 

 

Tabela 24: Fatores modificadores para o cálculo de tensão de superfície para o par 25-

45 dentes 

FATORES MODIFICADORES PARA CÁLCULO DE TENSÃO DE 
SUPERFÍCIE 

Módulo de Elasticidade E 206,8 GPa 
Coeficiente de Poisson (V) 0,28   
Coeficiente Elástico (Cp) 188,98 MPa 
Raio de curvatura do pinhão (Pp) 5,96   
Raio de curvatura da engrenagem (Pg) 21,35   
Fator Geométrico de Superfície (I) 0,097   
Fator de Acabamento Superficial (Cf) 1   

Fonte: Autoria própria 

 

Tabela 25: Tensões de superfície para o par 25-45 dentes 

TENSÕES DE SUPERFÍCIE 
Tensão de Superfície no pinhão-engrenagem 1372,83 MPa 

Fonte: Autoria própria 
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Tabela 26: Fatores modificadores para o cálculo de resistência à fadiga para o par 25-45 

dentes 

FATORES MODIFICADORES PARA CÁLCULO DE 
RESISTÊNCIA À FADIGA 

Fator de Temperatura (Kt) 1,00   
Fator de Confiabilidade (Kr) 1,00   
Numero de Ciclo (N) 4560000,00   
Fator de Vida (Kl) 0,99   
Dureza (HB) 627,00 HB 

Fonte: Autoria própria 

 

Tabela 27: Resistência à fadiga para o par 25-45 dentes 

RESISTÊNCIA À FADIGA DE FLEXÃO 
Resistência à fadiga de flexão (Sfb') 453,68 MPa 
Resistência à fadiga de flexão corrigida (Sfb) 448,72 MPa 

Fonte: Autoria própria 

 

Tabela 28: Coeficiente de segurança para o par 25-45 dentes 

COEFICIENTES DE SEGURANÇA 
Fator de Vida de superfície (Cl) 1,02   
Fator de razão de dureza (Ch) 1,00   
Fator modificador de temperatura (Ct) 1,00   
Fator modificador de Confiabilidade (CR) 1,00   
Sfc' 1759,80 MPa 
Sfc 1791,90 MPa 
Coeficiente de Segurança quanto à flexão (Nb) 1,32   
Coeficiente de Segurança quanto à superfície (Nc) 1,31   

Fonte: Autoria própria 

 
 
4.2.4 Par 17-45 dentes 
 

 Os resultados obtidos para o par de engrenagens cujo pinhão possui 17 dentes e a 
engrenagem 45 dentes estão descritos nas tabelas 29 a 38: 
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Tabela 29: Dados para o projeto para o par 25-45 dentes  

DADOS DO PROJETO 
Número de dentes do pinhão (Np) 17 
Número de dentes da engrenagem (Ng) 47 
Módulo (m) 2,5 mm 
Passo diametral (pd) 10,16 in-1 
Ângulo de pressão 20 ° 
Potência do motor  10 hp 
Rotação do eixo do pinhão 330 rpm 
Tipo de choque para motor de um único 
cilindro Choque Moderado 

Largura da Face < 50mm 

Aplicação do trem de engrenagens Transmissão de 
automóveis 

Tipo do pinhão Intermediária 
Tipo da engrenagem Não solta 
Material do par de engrenagens Aço, carbono 
Confiabilidade do projeto 99,00% 

Fonte: Autoria própria 

 

Tabela 30: Especificação das engrenagens para o par 17-45 dentes  

ESPECIFICAÇÕES DAS ENGRENAGENS 
Razão de engrenamento (i) 2,76 
Passo circular (pc) 7,85 mm 
Passo de base (pb) 7,38 mm 
Diâmetro primitivo pinhão (dp) 42,50 mm 
Diâmetro primitivo engren. (dg) 117,50 mm 
Distância entre centros (C ) 80,00 mm 
Adendo (a) 2,50 mm 
Dedendo (b) 3,13 mm 
Profundidade total dos dentes (ht) 5,63 mm 
Folga radial de engrenamento (c ) 0,63 mm 
Diâmetro externo do pinhão (Dp) 47,50 mm 
Diâmetro externo da engrenagem (Dg) 122,50 mm 
Comprimento do arco de contato (Z) 12,02 mm 
Razão de contato (mp) 1,63   

Fonte: Autoria própria 
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Tabela 31: Largura da face para o par 17-45 dentes  

LARGURA DA FACE 
Torque no eixo do pinhão (Tp) 215,79 Nm 
Torque de saída (Tg) 596,58 Nm 
Carga transmitida (Wt) 10154,60 N 
Componente radial de carga (Wr) 3695,97 N 
Carga total (W) 10806,30 N 
Largura mínima da face (Fmin) 20,00 mm 
Largura máxima de face (Fmax) 40,00 mm 
Largura de face adotada (F) 20,00 mm 
Wt recalculado (Wt/mG) 3672,94 

 Fonte: Autoria própria 

 

Tabela 32: Fatores modificadores para o cálculo de tensões de flexão para o par 17-45 

dentes 

FATORES MODIFICADORES PARA CÁLCULO DE TENSÃO 
DE FLEXÃO 

Aplicação (Ka) 1,75   
Distribuição de carga (Km) 1,60   
Velocidade tangencial do pinhão (Vt) 0,73 m/s 
Índice de qualidade da engrenagem (Qv) 10,50   
Fator B 0,33   
Fator A 87,65   
Dinâmico de velocidade (Kv) 0,96   
Tamanho (Ks) 1,00   
Espessura de borda (Kb) 1,00   
Ciclo de carga do pinhão (Kip) 1,00   
Ciclo de carga da engrenagem (Kig) 1,00   
Geométrico de AGMA (J) pinhão 0,31   
J engrenagem 0,35 

 Fonte: Autoria própria 

 

Tabela 33: Tensões de flexão para o par 17-45 dentes 

TENSÃO DE FLEXÃO 
Tensão atuante de flexão pinhão 477,42 MPa 
Tensão atuante de flexão engrenagem 422,85 MPa 

Fonte: Autoria própria 
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Tabela 34: Fatores modificadores para o cálculo de tensão de superfície para o par 17-

45 dentes 

FATORES MODIFICADORES PARA CÁLCULO DE TENSÃO DE 
SUPERFÍCIE 

Módulo de Elasticidade E 206,8 GPa 
Coeficiente de Poisson (V) 0,28   
Coeficiente Elástico (Cp) 188,98   
Raio de curvatura do pinhão (Pp) 5,48   
Raio de curvatura da engrenagem (Pg) 19,15   
Fator Geométrico de Superfície (I) 0,094   
Fator de Acabamento Superficial (Cf) 1   

Fonte: Autoria própria 

 

Tabela 35: Tensão de superfície para o par 17-45 dentes 

TENSÃO DE SUPERFÍCIE 
Tensão de Superfície no pinhão-engrenagem 1817,02 MPa 

Fonte: Autoria própria 

 

Tabela 36: Fatores modificadores para o cálculo de resistência à fadiga para o par 17-45 

dentes 

FATORES MODIFICADORES PARA CÁLCULO DE 
RESISTÊNCIA À FADIGA 

Fator de Temperatura (Kt) 1,00   
Fator de Confiabilidade (Kr) 1,00   
Numero de Ciclo (N) 1920000,00   
Fator de Vida (Kl) 1,10   
Dureza (HB) 627,00 HB 

Fonte: Autoria própria 

 

Tabela 37: Resistência à fadiga para o par 17-45 dentes 

RESISTÊNCIA À FADIGA DE FLEXÃO 
Resistência à fadiga de flexão (Sfb') 453,68 MPa 
Resistência à fadiga de flexão corrigida (Sfb) 497,46 MPa 

Fonte: Autoria própria 
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Tabela 38: Coeficiente de segurança para o par 17-45 dentes 

COEFICIENTES DE SEGURANÇA 
Fator de Vida de superfície (Cl) 1,04   
Fator de razão de dureza (Ch) 1,00   
Fator modificador de temperatura (Ct) 1,00   
Fator modificador de Confiabilidade (CR) 1,00   
Sfc' 1759,80 MPa 
Sfc 1827,91 MPa 
Coeficiente de Segurança quanto à flexão (Nb) 1,04   
Coeficiente de Segurança quanto à superfície (Nc) 1,01   

Fonte: Autoria própria 
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5.   SIMULAÇÕES ESTÁTICAS DAS ENGRENAGENS 
 
 

Foram realizadas simulações estáticas em todas as engrenagens através da ferramenta 

Simulation do software SolidWorks. O critério de falha utilizado foi o de von Mises.  

Para realizar a simulação, foi considerada a pior situação possível que é a carga total 

aplicada em apenas um dente, a força utilizada nos dentes das engrenagens foi a carga total 

W, descrita nas tabelas 11, 21 e 31. As engrenagens foram fixadas pelos pontos que são a 

limitação para que girem como as estrias ou gomos. Pode-se verificar através das figuras 13, 

14 e 15 que a simulação validou os cálculos já que nenhuma delas apresentou falha abaixo do 

limite de escoamento do material que é de aproximadamente 700MPa, segundo o critério de 

von Mises. As flechas verdes nas figuras indicam os pontos de fixação e a flecha rosa a carga 

aplicada. As simulações foram realizadas na engrenagem crítica de cada par. 

 

Figura 13 – Tensões na engrenagem de 25 dentes do par 25-45 dentes 

 
Fonte: Autoria própria 
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Figura 14 – Tensões na engrenagem de 18 dentes do par 18-52 dentes 

 
Fonte: Autoria própria 

 
Figura 15 – Tensões na engrenagem de 45 dentes do par 17-45 dentes 

 
Fonte: Autoria própria 
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Através do software foi possível também estimar o deslocamento causado pela carga 
aplicada no dente das engrenagens. As figuras 16, 17 e 18 demonstram que o deslocamento é 
mínimo. 

 
Figura 16 – Deslocamento na engrenagem de 25 dentes do par 25-45 dentes 

 
Fonte: Autoria própria 

 
Figura 17 – Deslocamento na engrenagem de 18 dentes do par 18-52 dentes 

 

Fonte: Autoria própria 
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Figura 18 – Deslocamento na engrenagem de 45 dentes do par 17-45 dentes 

 
Fonte: Autoria própria 

 
 

 
6.   CONFIGURAÇÃO FINAL DA CAIXA DE REDUÇÃO 

 
 
A configuração final da caixa de redução foi definida conforme observado nas figuras 

22 e 23. 
 
Figura 19 – Caixa de redução reinderizada. 

 

Fonte: Autoria própria 
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Figura 20 – Configuração interna da cai de redução. 

 

Fonte: Autoria própria 
 

Os eixos foram dimensionados e são aço AISI 4340, já que ele é próprio para esse tipo 
de aplicação. 

Foram escolhidas medidas comercialmente fáceis de encontrar, tanto para os eixos 
quanto para os rolamentos. Por exemplo, medidas múltiplas de 5. Essa decisão foi tomada 
devido à problemas no passado para encontrar os rolamentos. 

Também foram utilizados retentores já que as engrenagens estão imersas em óleo SAE 

90, recomendado para esse tipo de aplicação e facilmente encontrado no mercado. Estes se 

encontram entre os rolamentos e a carcaça da caixa de redução. 

O sistema de troca e feito através de buchas, as quais são movimentadas por um pino e 

um cabo de aço, acessíveis ao piloto, que através de uma alavanca faz com que as buchas, que 

estão entre o eixo de entrada e os pinhões dos pares de engrenagens se movimentem. Vide 

figura 23. O sistema se mostrou simples e eficaz no último protótipo desenvolvido pela 

equipe, desde que a usinagem dos alojamentos dos rolamentos seja feita com precisão para 

que não haja desalinhamento entre as tampas da caixa de redução. 

O pinhão do eixo intermediário foi feito no formato pinhão-eixo justamente para 

diminuir a chance de falha e possibilitar a usinagem de engrenagens mais finas, vide figura 

24. Todas as outras são presas ao eixo através de estrias ao invés de chavetas.  Isso é uma 

melhoria do projeto anterior já que um número maior de estrias possibilita a utilização de um 

eixo menor e diminui a chance de falha das mesmas. 
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Figura 21 – Pinhão-eixo intermediário. 

 

Fonte: Autoria própria 
 

 

Todas essas melhorias visam a redução de massa, que é um objetivo geral do protótipo 

para que ele tenha um melhor desempenho, por isso a preocupação com a largura das 

engrenagens e os alívios de peso nas mesmas, além da montagem de uma caixa de redução 

bastante compacta compacta e com uma geometria bastante única. 

Também foram feitos desenhos de construção para a usinagem das engrenagens e eixos 

de forma a facilitar a usinagem de todos os componentes. 
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7.  CONCLUSÕES 

 

A partir da proposta foram definidas as novas reduções do veículo da equipe de Baja da 

Unesp –Guaratinguetá; foram definidas também, através de cálculos e simulações estáticas os 

parâmetros das engrenagens da nova caixa redutora. 

Os resultados dos cálculos e das análises se mostraram satisfatórios, visto que foi possível 

a construção de um trem de engrenagens com duas gamas de redução que irão atender às 

necessidades do novo veículo, além de atenderem aos principais objetivos da equipe. 

Foi possível utilizar e aplicar o conhecimento adquirido durante os 5 anos de graduação e 

dedicação à equipe que será utilizado para a confecção de novos protótipos. 

O envolvimento com esse tipo de projeto possibilita contato com todas as etapas de um 

projeto: desde a concepção até a usinagem e montagem do mesmo, possibilitando um vasto 

aprendizado e conhecimento no assunto. 

O desenvolvimento desse trabalho foi de extrema importância para o amadurecimento 

pessoal e profissional do autor que felizmente poderá deixar material para consulta para 

futuros integrantes da equipe. 
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Apêndice  A – Matriz de cálculo do par de engrenagens 25-45 dentes utilizando Excel 
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Apêndice B – Matriz de cálculo do par de engrenagens 18-52 dentes utilizando Excel 
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Apêndice C – Matriz de cálculo do par de engrenagens 17-45 dentes utilizando Excel 
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